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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Vypracovaný projekt předkládá komplexní návrh záloţní hydromechanické jednotky pro 
dodávku paliva do turbohřídelového motoru TS100. Poţadovaná funkce záloţní jednotky je 
zabezpečení funkce motoru TS100 při výpadku primární elektromechanické palivové 
soustavy. Záloţní hydromechanická jednotka sestává z hydrostatického čerpadla paliva, 
odstředivého regulátoru, ventilů maximálního a minimálního tlaku, přepínacího ventilu a 
signalizátoru aktivace hydromechanické jednotky. Parametry hydromechanické jednotky 
jsou navrţeny s ohledem na poţadované otáčky výstupního hřídele motoru a jeho 
dovoleného kolísání. Výpočet hlavních parametrů a dynamický výpočet chování soustavy 
regulátoru a motoru je proveden v programu DYNAST Shell. Doplňkové výpočty byly 
provedeny v programu Microsoft Excel. Vlastní konstrukce hydromechanické jednotky je 
provedena v  3D konstrukčním software Pro/Engineer. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Palivová regulace turbohřídelového motoru, čerpadlo, roztěţníkový regulátor, odstředivý 
regulátor, roztěţníkové čidlo. 
 
ABSTRACT 
Elaborated project gives a complex design of backup hydro-mechanical unit for fuel supply 
of turboshaft engine TS 100. Required function of backup unit is to secure basic function of 
engine TS 100 over failure of primary electro-mechanical fuel system. Backup hydro-
mechanical unit consists of hydrostatic fuel pump, centrifugal regulator, valve of maximum 
and minimum pressure, switch valve and signalization of activation hydro-mechanical unit. 
Parameters of hydro-mechanical unit are designed considering requested rotations speed of 
output shaft of engine and its allowed fluctuation. Calculation of basic parameters and 
dynamical calculation of behavior of the system regulator with engine is made in program 
DYNAST Shell. Additional calculations were made in program Microsoft Excel. Own design 
of hydro-mechanical unit is made in 3D design software Pro/Engineer. 
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V posledních letech dochází k bouřlivému rozvoji bezpilotních létajících prostředků pro 
vojenské i civilní vyuţití. Tento trend se vyznačuje zvýšeným zájmem o malé a výkonné 
letecké motory. Tato diplomová práce se zabývá návrhem a konstrukcí záloţní palivové 
hydromechanické jednotky turbohřídelového motoru TS100 vyvíjeného firmou PBS Velká 
Bíteš, a.s..  
Systém řízení motoru TS100 byl převzat z turbovrtulového motoru TP100. Jedná se o 
jednokanálový elektronicko-mechanický řídicí systém, který sestává z elektronické řídící 
jednotky udrţující konstantní otáčky výstupního hřídele motoru změnou dodávky paliva 
prostřednictvím regulace otáček elektrického čerpadla paliva (podrobně popsáno v kap. č. 2). 
Výpadek kteréhokoliv prvku primární palivové soustavy motoru znamená zastavení motoru se 
všemi navazujícími důsledky. 
Poţadavek na vývoj záloţní hydromechanické jednotky vzešel z potřeby zvýšení spolehlivosti 
turbohřídelového motoru TS100, tzn. moţnosti dokončení letu v případě výpadku primární 
palivové soustavy. Záloţní hydromechanická jednotka je trvale poháněna od volné turbíny 
motoru prostřednictvím mechanického náhonu v reduktoru motoru. Sestává z hydrostatického 
čerpadla paliva, odstředivého regulátoru, ventilů maximálního a minimálního tlaku, 
přepínacího ventilu a signalizátoru aktivace hydromechanické jednotky. Do činnosti přechází 
v okamţiku poklesu tlaku paliva v primární palivové soustavě pod danou mez, kdy 
prostřednictvím přepínacího ventilu (součást hydromechanické jednotky) přebírá řízení 
motoru. Její poţadovanou funkcí je udrţování konstantních otáček výstupního hřídele motoru 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 [-] účinnost čerpadla 
 [-] součinitel poměrné šířky ozubení 
n [kg.m
-3
] hustota čerpané kapaliny 
v [-] objemová účinnost 
a [-] poměr rozměrů ozubeného kola 
a,b [m] rozměry trysky 
a1, a2 [m] rozměry trysky 
aw [mm] pracovní vzdálenost os ozubených kol 
b [mm] šířka ozubení 




c [N/m] tuhost pruţiny 
d [mm] průměr roztečné kruţnice 
D, d [m] průměr (obecně) 
da [mm] průměr hlavové kruţnice 
df [mm] průměr patní kruţnice 
F [N] síla (obecně) 
F1 [N] redukovaná odstředivá síla závaţí 
Fp [N] síla pruţiny 
fp2 [l/hod] minimální mnoţství paliva dodávaného čerpadlem regulátoru 
Fp2 [N] síla na plochu přepínacího ventilu 
Fz [N] síla vyvinutá odstředivou silou na konci ramene páru roztěţníků 
Fz1 [N] předepnutí pruţiny pro ωstart 
Fz2 [N] předepnutí pruţiny pro ωstop 
h [m] nadmořská výška 
h [m] zdvih (obecně) 
Jcp [kg. m
2
] moment setrvačnosti volné turbíny 
Jgp [kg. m
2
] moment setrvačnosti generační turbíny 
l0,funkcni [m] délka funkční části pruţiny ve volném stavu 
l1 [mm] pracovní délka pruţiny 
l1,l2 [m] délky ramen k čepu roztěţníku 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
lmax [mm] maximální dovolené stlačení pruţiny 
lo [mm] volná délka pruţiny 
lp,funkcni [m] funkční délka pruţiny ve stlačeném stavu pro Fz,1 
m [-] modul ozubení 
Mcp [N.m] krouticí moment volné turbíny k otáčkám regulátoru 
mz [kg] hmotnost roztěţníku 
mzávaţí [kg] hmotnost závaţí 
n [-] počet otvorů 
ncp [
1
/min] otáčky čerpadla s regulátorem 
ncp,max [
1
/min] maximální otáčky čerpadla regulátoru 
ncp,min [
1
/min] minimální otáčky čerpadla regulátoru 
nn [ s
-1
] jmenovitá frekvence otáček 
p [kPa] tlak (obecně) 
p1 [Pa] tlak kapaliny v sacím prostoru (odpadní větvi) 
p2 [Pa] tlak kapaliny ve výtlačném prostoru 
p2max [Pa] maximální tlak paliva daný tlakovým ventilem v hlavní větvi 
p3 [Pa] tlak paliva před ventilem minimálního tlaku 
pA [kPa] tlaková ztráta části palivo-olejového výměníku 
pB [kPa] tlaková ztráta zahrnující část nízkotlaké sekce s hrubým filtrem paliva 
pC [kPa] tlaková ztráta filtru nízkotlakého paliva 
Pcp [W] výkon volné turbíny 
Pgp [W] výkon generační turbíny 
Pjcp [W] setrvačný „výkon“ volné turbíny 
Pjgp [W] setrvačný „výkon“ generační turbíny 
pmax [kPa] maximální tlak regulátoru 
pmin [kPa] minimální tlak regulátoru 
Pn [W] jmenovitý příkon čerpadla 
pp2 [Pa] tlak paliva před rampou paliva 
pp2,vstup [kPa] tlak na vstupu přepínacího ventilu 
Ppal [W] výkon dodaný palivem 
ppotrubí [kPa] tlaková ztráta všech částí potrubí od vstupu paliva po regulátor 
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] průtok ventilem maximálního tlaku 
rc [m] vzdálenost čepu roztěţníku od hlavní osy otáčení 
rz [m] poloměr těţiště roztěţníku vůči ose otáčení 
S [m3] plocha (obecně) 
Sp2 [m
2
] plocha části přepínacího ventilu 
T [-] těţiště roztěţníku 
x [mm] jednotkové posunutí 
xmax [m] maximální zdvih, odpovídá maximální výšce trysky 
Yn [ J.kg
-1
] měrná energie čerpadla 
z [-] počet zubů 
β1, β2 [rad] maximální výchylky závaţí v podotáčkovém a nadotáčkovém stavu 
γ [rad] výchylka polohy těţiště od kolmice ramene l2 
ξ [-] ztrátový součinitel náhlého zúţení průřezu 
ρ [kg. m-3] hustota paliva 
γ [rad] úhel natočení závislý na otáčkách; є< β1,;β2> 
ωcp [rad] otáčky čerpadla s regulátorem 
ωstart [rad] otáčky začátku otvírání trysky 
ωstop [rad] otáčky plného otevření trysky 
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1 HISTORIE A VÝVOJ REGULACE 
Počátky vývoje regulačních členů souvisí jiţ s příchodem parních motorů. Regulace 
proudových motorů vycházela z jiţ existujících zařízení. Především z dobových leteckých 
motorů, které se přizpůsobily poţadavkům motorů proudových. Jednalo se o mechanické 
prvky s postupným zaváděním omezovačů. S rozvojem elektroniky se jednalo o řízení 
elektro-mechanické a dnes jiţ především řízení elektrické často s mechanickou zálohou. 
Mechanické prvky stále tvoří nezastupitelnou část a zůstávají součástí elektronického řízení a 
představují nejvyšší stupeň bezpečnosti provozu. 
VÝVOJ – 40. LÉTA 
 Nejjednodušší systémy – obsahovaly pouze několik mechanických prvků. 
 Jednoparametrové (palivo). 
 Plunţrová čerpadla. 
 Výšková kompenzace. 
 Ţádná elektrika. 
 
Obr. 1 Schéma regulátoru paliva 40. let [10] 
VÝVOJ – 50. LÉTA 
Je zaváděna první elektronika. Především pro kontrolu důleţitých částí motoru a ovládaná 
pilotem bez samovolné pravomoci zásahu do parametrů motoru. 
 Jednoduché akcelerační automaty – při poţadavku na prudké zrychlení. 
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Obr. 2 První prvky elektronické regulace - solenoid. 50. léta [10] 
VÝVOJ – 60. LÉTA 
Regulace je komplexnější a lépe reaguje na přechodové reţimy motoru, coţ umoţňují právě 
elektronické prvky. Stále nemohou motor řídit, pouze ovlivňují jeho parametry a pracovní 
charakteristiky.  
 CASC (Combined Acceleration and Speed Control) 
 Rotační šoupátka (tření). 
 Sloţitější elektronika – omezená pravomoc. 
 
Obr. 3 Schéma regulátoru paliva 60. let [10] 
VÝVOJ – 70. LÉTA 
Dochází ke změnám především v oblasti civilního letectví. 
1. Polovina. 
 Zubová čerpadla. 
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2. Polovina. 
 Pro motory: TFE731, RB211-524, RR Olympus. 
 DEC (Digitální systémy se zálohou). 
VÝVOJ – 80. LÉTA 
V této době se objevují první plně elektricky řízené motory. Hlavní výhodou elektronického 
řízení je úspora hmotnosti daná zrušením mechanické zálohy. Přesto mnoţství výrobců 
motorů, především pak pro vrtulníkové aplikace, kombinuje elektrické řízení s mechanickou 
zálohou. Zajištění vysoké bezpečnosti a přeţití posádky a stroje zůstává stále hlavní prioritou 
letounů. Ta se liší i pro pouţití v oblasti civilního a armádního letectví. 
 FADEC (Full Authority Digital Engine Control) 
 pro motory: F 100, PW 2000 
 DUAL FADEC 
 pro motory: PW 4000, Trent 500 
Vývoj prvků řízení elektroniky 
 Omezovače. 
 Analogové řízení. 
 Digitální omezená pravomoc (Supervisory System, DEC). 
 FADEC. 
S příchodem elektroniky došlo ke zjednodušení mechanických částí, sníţení hmotnosti, ale 
také sníţení spolehlivosti. Z bezpečnostních důvodů byly zavedeny poţadavky na zálohování 
a letovou spolehlivost. Rozdělují se dle pouţití: ve vojenském letectví, pro malé a střední 
motory a pro velká civilní letadla. U civilních letadel jsou poţadavky na spolehlivost nejvyšší. 
Viz Obr. 4. 
 
Obr. 4 Druhy omezovačů dle oblasti použití [10] 
Mechanický systém bylo jednodušší testovat a u takovéhoto zařízení bylo snazší určit 
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mimo jiné způsobeno velkým množstvím součástek a také počtem činností, které 
elektronický řídicí systém vykonává. U hardwarových součástek se provádí testy 
spolehlivosti, z toho se určí pravděpodobnost jejich selhání a elektrický obvod se tvoří Fail-
safe konstrukcí. Softwarová složitost testování takového systému pro všechny možné 
poruchy by byla nemožná z hlediska potřebného testovacího času. Pro případ řídicí jednotky 
s pěti 16-ti bitovými paměťovými pozicemi ~ 280=1024 kombinací. Při rychlosti frekvence 100 
MHz by celkový potřebný čas představoval 1024/108=1016 s (pro srovnání, odhadovaná 
životnost slunce 1017 s). Z těchto praktických důvodů se provádí numerický odhad SW chyby, 
který nám ovšem dává nejisté výsledky. Proto nejen testovací software, ale i průběh tvorby 
podléhají přísným pravidlům. 
Současnost-elektronika 
 Hydraulicko-mechanická soustava (HFCU) s elektronickou částí.  
 Elektronická s hydromechanickou zálohou (EEC, DEEC). 
FADEC (dual FADEC)- Full Authority Digital Engine Control - motory PW4000, F-124, RM12  
+ široká oblast řízení 
+ složité charakteristiky 
+ snadná úprava programů řízení – vývoj 
+ víceparametrové řízení 
+ fault tolerant 
+ integrace s ostatními systémy 
+ menší zatížení posádky 
Budoucnost 
 Distribuované systémy. 
 Hmotnost vedení, konektory, lokalizace chyb. 
 Odolná elektronika, certifikace. 
 Zónové spalování. 
 Různé teploty, nižší emise. 
 Elektricky řízená čerpadla. 
 Jednoduchá HMU. 
 Řízeno otáčkami VT čerpadla. 
1.1 TYPY REGULAČNÍCH SYSTÉMŮ 
Z historie vývoje řízení je patrný přechod z mechanického řízení k elektronickým systémům. 
Elektronický systém má lepší dynamické vlastnosti a umožňuje zavést velké množství 







HISTORIE A VÝVOJ REGULACE 
 Otevřené  
+ dobré dynamické vlastnosti 
- velké statické chyby 
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 Uzavřené  
+ malé statické chyby 
- horší dynamické vlastnosti 
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 Kombinovaný uzavřený reaguje na odchylky vznikající v důsledku statické chyby 
otevřeného regulátoru. 

















HISTORIE A VÝVOJ REGULACE 
O řízení motoru TS100 můžeme říci, že se jedná o kombinovaný systém. Řídicí jednotka 
obsahuje množství charakteristik reagujících na vnější podmínky dle letového režimu nebo 
přechodové stavy dané povely pilota z řídicího centra. Například při přestavení úhlu 
rotorových listů je tento signál vyhodnocován řídicí skříňkou. Ta začne regulovat potřebné 
množství paliva bez toho, aniž by změna zatížení rotorových listů měla vliv na udržení 
konstantních otáček - otevřený systém. Uzavřený systém následně koriguje menší odchylky 
od požadovaných otáček nebo reaguje na změny z vnějších podmínek, které se nedají 
předvídat – například poryv větru.  
Záložní regulační systém bude mít charakter uzavřené regulace, která má horší dynamické 
vlastnosti. Součástí zálohy bude omezovač maximálního a minimálního množství paliva. 
Řízení množství vstřikovaného paliva je založeno na otáčkové regulaci výstupní hřídele 
reduktoru. Jedno z možných rizik, ke kterým může dojít, je přílišné zatížení motoru (velký 
záběrový moment sníží otáčky reduktoru s volnou turbínou, zatímco otáčky volné turbíny 
dále stoupají). Hřídel generační turbíny po překročení kritických otáček havaruje. Riziko 
poškození motoru za letu v nouzovém režimu je možné snížit podmínkami pro let 
v nouzovém režimu, obsažených v letové příručce. Není možné, aby záložní mechanický 
systém s jednou vstupní hodnotou (otáčky reduktoru) plně nahradil komplexní systém řídicí 
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2 POPIS STÁVAJÍCÍHO SYSTÉMU 
Schéma Příloha I reprezentuje funkci palivového systému samostatného motoru TS100 bez 
záloţní regulace, které vychází z turbovrtulového motoru TP100. Uspořádání palivového 
systému motoru TS100 je shodné s motorem TP100, s tím rozdílem, ţe pro verzi TS100-K je 
dán poţadavek na doplnění tohoto systému o záloţní mechanickou regulaci. 
Popis viz Příloha I: Palivo z drakové instalace je připojeno na vstup (1) elektromagnetického 
ventilu s funkcí rozepnuto = uzavřeno. Při selhání řídicí jednotky je nutné ponechat dodávku 
paliva pro správnou funkci zálohy. Zajištění dodávky paliva při selhání elektroniky bude 
řešeno bistabilním ventilem paliva. Palivo dále vstupuje do bloku A, sestávajícího z tepelného 
výměníku (3) a termostatu (2). Tato část slouţí pro předehřev paliva olejem vracejícího se 
z jádra motoru. Palivo dále vstupuje do elektrického čerpadla bloku B, řízeného řídicí 
jednotkou. Na vstupu čerpadla je umístěn hrubý filtr (4) chránící nízkotlakou sekci zubového 
čerpadla (7) před hrubými nečistotami. V obtokové větvi čerpadla nízkotlaké sekce je ventil 
konstantního tlaku (5) zajišťující minimální tlak před vysokotlakým zubovým čerpadlem (9) a 
obtokový ventil, který v případě selhání zubového nízkotlakého čerpadla umoţní dodávku 
paliva do vysokotlaké sekce bez ohledu na minimální tlak před vysokotlakým čerpadlem. 
Ozubená čerpadla nízkotlakého a vysokotlakého čerpadla jsou umístěny na společné hřídeli a 
pro vyšší spolehlivost je poháněn zdvojeným elektrickým motorem (8). Kaţdé vinutí motoru 
je samostatně schopno pohánět palivové čerpadlo. Mezi výstupem nízkotlaké sekce a vstupem 
do vysokotlaké sekce je umístěn filtr nízkotlakého paliva C. Ten obsahuje jemný filtr paliva 
(13). Dále pak signalizátor zanešení filtru (14) s obtokovým ventilem (11) maximálního 
tlakového spádu. Filtr paliva je na svém výstupu vybaven signalizátorem nízkého tlaku paliva 
(12). Palivo z vysokotlaké sekce je přivedeno do rampy paliva s tryskami. Tento motor je 
vybaven tryskami s obtokem. To znamená, ţe část paliva je vstřikována do spalovací komory 
a zbytek paliva je odváděn do regulátoru obtoku D a následně zpět na vstup čerpadla paliva B. 
Regulátor paliva je řízen tlakem paliva vysokotlaké sekce a udrţuje konstantní tlakový spád 
rampy paliva. Další výhodou obtokového systému je mísení studeného paliva s ohřátým 
palivem z rampy na vstupu do čerpadla a tím zlepšení funkce čerpadla paliva a filtru paliva 
(menší tlaková ztráta, optimální pracovní teploty…). 
Systém regulace palivového čerpadla s regulátorem obtoku nabízí Graf 1, kde pp2 představuje 
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Navrhněte záloţní mechanický systém dodávky paliva turbovrtulového motoru TS100. 
Záloţní systém bude sestávat z čerpadla a regulační části. Jednotka bude poháněna od 
pomocné hřídele reduktoru. Základní technické parametry regulačního čerpadla budou 
následující: 
PARAMETRY REGULÁTORU PALIVA 
Rozmezí otáček splňujících průtok paliva fp2=130 l/hod pro 70% nominálních otáček. 
Nominální otáčky                    
Minimální otáčky                              
Maximální otáčky                              
Rozsah výstupního tlaku paliva z regulačního čerpadla. Tento rozsah byl dán analýzou 
statických měření motoru s ohledem na funkční rozsah. : 
                          
                         
Dovolený rozsah otáček 
 Za normálního chodu bez zasahování do řízení vrtulníku nesmí být rozptyl otáček 
hlavního rotoru větší jak ±2% 
 Po odlehčení hlavního rotoru se nesmí otáčky hlavního rotoru zvýšit o více jak 3% 
 Při prudkém zatíţení hlavního rotoru nesmí otáčky poklesnout o více jak 20% 
Letová obálka: 
 správný chod motoru do výšky 6 000 m 
Vyslání signálu o aktivaci regulátoru pilotovi. 
PARAMETRY ZUBOVÉHO ČERPADLA 
Minimální mnoţství paliva dodávaného čerpadlem v celém rozsahu otáček: 






4 NÁVRH KONCEPCE 
4.1.1 FORMULACE ŘEŠENÉHO PROBLÉMU 
Jednokanálový systém řízení elektrického čerpadla nenabízí dostatečnou bezpečnost chodu. 
Dosaţení potřebné bezpečnosti chodu je moţné dosáhnout dvoukanálovou řídicí jednotkou 
s dvou-kanálovým zapojením. Bohuţel toto řešení je vývojově a finančně velmi náročné a 
nepřijatelně by to zvýšilo cenu motoru jako celku. Další a historií osvědčené řešení spočívá 
v mechanické regulaci. Pokud by šlo o systém s plnou mechanickou regulací, která by 
obsahovala veškeré omezovače dané letovou obálkou, startem, vypnutím motoru a 
kompenzací výšky a dalších prvků, dostali bychom nepřiměřeně velký a velice sloţitý 
přístroj. Pro zajištění záloţní funkce pouze pro dokončení letu jsou na záloţní regulační 
systém paliva kladeny niţší poţadavky. 
Zátěţe: 
 Omezení minimální spotřeby paliva. 
 Omezení maximální spotřeby paliva. 
Výše uvedená omezení tvoří mantinely pro zajištění bezpečného chodu stroje po celou dobu 
letu. To ale představuje regulační rozptyl výkonu ve velmi širokém rozmezí od 20 do 180 kW. 
Některých parametrů je moţné dosáhnout pouze elektrickým řízením. Příkladem je regulace 
otáček při rychlé změně polohy kolektivu, čemuţ odpovídá rychlá změna zatíţení. Včasný 
zásah do regulace je dán snímáním polohy kolektivu a predikcí potřebného mnoţství paliva, 
které bude nutné pro udrţení konstantních otáček. Toho nejsme schopni u záloţní mechanické 
regulace dosáhnout, ale můţeme definovat reţim nouzového letu, například omezením 
rychlosti přestavování úhlu listů rotoru.  
4.1.2 UMÍSTĚNÍ MECHANICKÉHO REGULÁTORU PALIVA 
Důleţitým předpokladem funkce mechanického regulátoru je jeho připojení na mechanicky 
poháněnou hřídel motoru. V základní verzi motoru TP100 jsou na reduktoru umístěny 
přístroje regulace otáček vrtule. Vzhledem k absenci těchto přístrojů je moţné vyuţít jednu 
z těchto hřídelí pro pohon mechanického regulátoru. Připojovací rozměry a moţná velikost 
navrhovaného přístroje je patrná z výkresu Příloha II. Konečné umístění a zástavbová 
koncepce s výstupy připojovacích trubek a konektorů je patrná z Obr. 5. 
Otáčkami náhonu jsou dány základní otáčky mechanického regulátoru, pro nominální otáčky 
výstupního hřídele reduktoru              jsou nominální otáčky mechanického 
regulátoru: 
         
 
   
 
          
 
  







Obr. 5 Umístění regulátoru paliva na skříni reduktoru. 
4.2 POSTUP KONCEPČNÍHO NÁVRHU 
Koncepční návrh podléhá poţadavkům zadání a procesům postupného vývoje. Na návrh 
koncepce mají vliv především následující poţadavky: 
 Maximální zachování stávajícího systému regulace. Záloţní regulace nesmí mít vliv 
na funkci elektrické regulace. 
 Minimální mnoţství změn ve stávajícím řešení. 
 Dosaţení maximální spolehlivosti záloţní regulace a zajištění její správné funkce po 
dobu letu. 
 Mechanická regulace nesmí být uvedena do činnosti při správné funkci elektrické 
regulace. 
 Mechanická regulace musí být neprodleně uvedena do chodu při selhání elektrické 
regulace. 
Na základě výše uvedených poţadavků bylo navrţeno několik variant záloţního systému. 
4.2.1 VERZE Č. 1: 
Viz příloha Příloha III. První navrhované řešení spočívá v konstrukci mechanického 
regulátoru E umístěného v přední části reduktoru. Tlakem řízený ventil (19) zajišťuje 
připojení výstupu z mechanického regulátoru E ke vstupu do rampy paliva při výpadku 
elektrického systému. Jednosměrný ventil (18) uzavře výstup vysokotlaké sekce elektrického 
čerpadla paliva (20) bloku B a jednosměrný ventil v obtoku čerpadla (21) mechanického 
regulátoru se uzavře a reguluje maximální tlak za čerpadlem. 
Tlakem řízený ventil (připojovací) by vzhledem k trubkování bylo vhodné umístit mezi 
čerpadlo B a regulátor E. Tato koncepce umoţňuje ponechání stávajícího regulátoru obtoku D 
bez výrazných změn, ale neřeší nevhodné umístění regulátoru obtoku a jeho tepelné namáhání 











ze strany rampy paliva. Je nutné vyřešit umístění a připojení přepínacího ventilu. Výhodou je 
pouze dvojité trubkování vedoucí k mechanickému regulátoru a jeho chlazení díky 
částečnému odpouštění paliva z tlakem řízeného ventilu. 
4.2.2 VERZE Č. 2: 
Viz Příloha IV. Druhé navrhované řešení spočívá v konstrukci bloku přístrojů obsahujícího 
mechanický regulátor (21), regulátor obtoku (15), čerpadlo (20) a připojovací ventil (19) 
včetně jednosměrných ventilů (18). Kompletace v jednom bloku zajišťuje snadnou výměnu 
bloku jako celku, který je dobře přístupný. Změna umístění regulátoru obtoku zaručí jeho 
tepelnou ochranu a v celkovém součtu pouţitých přístrojů dojde ke sníţení hmotnosti. Další 
výhodou mechanického regulátoru je chlazení díky společnému umístění s regulátorem 
obtoku, kterým neustále protéká palivo. Nevýhodou je 5-ti násobné trubkování vedoucí 
k bloku a především pak větší konstrukční zásah, spočívající v překonstruování vnější obálky 
regulátoru obtoku. Uspořádání přístrojů v jednom bloku tvoří ucelené a komplexní řešení, ale 
jeho nevýhodou je vyšší konstrukční náročnost a větší důsledky při tvorbě změn, které mohou 
nastat v důsledku zkoušek a dlouhodobém provozu motoru. 
4.2.3 VERZE Č. 3: 
Viz Příloha V. Třetí navrhované řešení spočívá v oddělené konstrukci mechanického 
regulátoru E umístěného v přední části reduktoru a regulátoru obtoku D umístěného v zadní 
části rampy paliva jako jednoho bloku s tlakem řízeným ventilem (19) a jednosměrným 
ventilem (18). Základní princip funkce je shodný s verzí 1. Toto řešení tvoří dva mechanické 
bloky, coţ zjednodušuje vzájemné propojení trubkami, především pak připojení 
mechanického regulátoru pouze dvěma trubkami. Na rozdíl od verze č. 1 není nutné řešit 
samostatné umístění připojovacího ventilu. Bohuţel stejně jako u verze č. 2 je nutné 
překonstruovat regulátor obtoku. Mechanický regulátor jiţ tvoří samostatný blok vhodnější 
k úpravám. 
Hlubším poznáním problému bylo nutné výše uvedené návrhy přehodnotit a vytvořit návrh 
nový. Ten se opírá především o verzi 1 a z ní pak přebírá většinu výhod. Důvody, které nás 
vedly k novému návrhu, jsou následující: 
 Nízkotlaká a vysokotlaká sekce elektrického čerpadla B je moţné povaţovat za rovno-
objemová. Ačkoliv nízkotlaké zubové čerpadlo je konstruováno tak, aby dodávalo cca 
110% průtoku vysokotlakého čerpadla, není tomu tak po celou dobu ţivotnosti. 
V průběhu zkoušek bylo prokázáno poškození a sníţení čerpací schopnosti 
nízkotlakého čerpadla v důsledku nečistot nebo nedostatečným vymezením vůlí. Při 
daných průtocích paliva a výpočtu přepouštěcího otvoru u tlakem řízeného ventilu 
není moţné palivo bezpečně odpouštět. Při odpouštění je mechanickým regulátorem 
odebíráno palivo ve větvi mezi nízkotlakou a vysokotlakou sekcí a přílišným odběrem 
by docházelo k poklesu minimálního tlaku nízkotlaké sekce. Pokles tlaku by ohrozil 
funkci čerpadla jako celku zhoršenou schopností nasávání a z dlouhodobého hlediska 
vznikem kavitace. Tento problém by bylo moţné efektivně řešit změnou nízkotlakého 
zubového čerpadla na čerpadlo odstředivé, ale to je jiţ povaţováno za zásadní 
konstrukční změnu v celém návrhu. 






 Rozbor funkce regulátoru. Detailní analýzou jiţ existujícího funkčního regulátoru 
paliva a výpočty bylo zjištěno, ţe tryska regulátoru můţe spolehlivě fungovat pouze 
k odpouštění paliva a ne k přímému řízení mnoţství vstřikovaného paliva, respektive 
tlaku s ohledem na funkci obtokového ventilu. Toho by bylo moţné dosáhnout 
proporcionálním řízením pístu s jehlou viz Obr. 7. Ovšem s tímto řešením rostla 
celková sloţitost, proto bylo zvoleno historií osvědčené řešení viz Obr. 8. 
 Poţadavek na zavedení ventilu maximálního tlaku. 
 Nutnost zavedení ventilu minimálního tlaku v odpouštěcí sekci mechanického 
regulátoru. Při otvírání trysky mechanického regulátoru docházelo k přílišnému 
poklesu tlaku, který by při překmitu rotoru (větší otevření trysky) způsobil zhasnutí 
plamene ve spalovací komoře. Toto bylo zjištěno výpočtem průběhu tlaku 
mechanického regulátoru, viz kapitola 1. 
4.2.4 VERZE Č. 4 
Viz Příloha VI. Regulátor E odebírá palivo z nízkotlaké větve za filtrem paliva (13). Toto 
umístění zaručí sání čistého paliva, to je odebíráno pouze v případě aktivace záloţního 
regulátoru. Palivo vstupuje do čerpadla poháněného hřídelí reduktoru a tlačeno do 
vysokotlaké sekce. V části vysokotlaké sekce je umístěn jednosměrný ventil (18) s regulací 
maximálního tlaku paliva. Ventil (19) je řízen tlakem paliva ve vysokotlaké sekci. K připojení 
záloţní větvě slouţí přesuvný ventil s indikací (22). Během normálního chodu je ventil (19) 
nastaven na nízkou tlakovou diferenci, která zabraňuje nadměrnému ohřívání paliva 
cirkulujícího v mechanickém regulátoru a nadměrným energetickým ztrátám daných 
odebíraným výkonem z hřídele reduktoru. Při selhání elektrické regulace dojde k poklesu 
řídicího tlaku ventilu (19), který začne zvyšovat tlak v záloţním okruhu za čerpadlem. 
Jakmile tlak záloţního okruhu překročí tlak vysokotlaké sekce za čerpadlem, dojde 
k přestavení ventilu (22), který uzavře přívod od (zpět do) čerpadla a připojí záloţní okruh. 
V sání čerpadla mechanického regulátoru je ještě umístěn hrubý filtr zabraňující poškození 
čerpadla vniknutím nečistot obsaţených v cirkulujícím palivu. Ve schématu je dokreslen 
škrcený odtok (23), který bude pouţit v případě nadměrného opotřebení čerpadla nebo jeho 
přehřívání. Výhodou tohoto návrhu je zachování stávajících přístrojů a současně minimalizace 
trubkování mezi přístroji.  
4.2.5 VERZE Č. 5 - KONEČNÁ KONCEPCE 
Viz Příloha VII. Konečná koncepce vychází z návrhu č. 4. Po několika konzultacích se 
specialisty na řízení a regulaci leteckých motorů byla základní koncepce upravena s ohledem 
na dosaţení maximální funkčnosti a udrţení jednoduchosti. První změnou je nahrazení 
jednoduchých kuličkových ventilů tlaku za viskózně nezávislé a tlakově stabilnější 
šoupátkové ventily se stabilizací. Filtr (4) byl přemístěn do odpadu ventilů a odstraněn z větve 
sání, aby nepředstavoval další tlakovou ztrátu při přechodovém reţimu a samotném sání 
čerpadla regulátoru. Přepínací ventil se signalizací se stal součástí bloku regulátoru. 
Nejpodstatnějším doplňkem je pak výškový omezovač. Tento prvek bylo nutné zavést 
z analýzy letové charakteristiky motoru. Vliv výšky na spotřebu motoru je popsán v kapitole 
0. Dále je vyuţito proudění paliva skrze těleso mechanického regulátoru pro chlazení 
cirkulujícího paliva. Předběţným výpočtem oteplení paliva se ukázala potřeba zajistit jeho 







Regulátor E odebírá palivo z nízkotlaké větve za filtrem paliva (13). Toto umístění zaručí sání 
čistého paliva, to je odebíráno pouze v případě aktivace záloţního regulátoru. Palivo vstupuje 
do čerpadla poháněného hřídelí reduktoru a tlačeno do vysokotlaké sekce. V části vysokotlaké 
sekce je umístěn ventil maximálního tlaku paliva (18). Velikost maximálního tlaku je 
omezována barometrickým regulačním prvkem (23), který pracuje v součinnosti s ventilem 
maximálního tlaku paliva. Přesuvný ventil s indikací (21) je řízen tlakem paliva ve 
vysokotlaké sekci, přesněji tlakem z výstupu elektrického čerpadla. K připojení záloţní větvě 
slouţí přesuvný ventil s indikací (21). Během normálního chodu se cirkulující palivo ohřívá a 
nadměrný ohřev způsobuje degradaci paliva. Nadměrnému ohřevu zabraňuje ochlazování 
tělesa proudícím palivem od elektrického čerpadla k motoru. Správnou indikaci při poklesu 
tlaku paliva na výstupu čerpadla pak zajišťuje jednosměrný ventil. Ten je ve schématu 
součástí přepínacího ventilu (21), ale konstrukčně bylo výhodnější tento prvek osamostatnit. 
Při selhání elektrické regulace dojde k poklesu tlaku na výstupu z elektrického čerpadla. 
V momentě poklesu tlaku pod definovanou mez se aktivuje přepínací ventil (21), připojí 
tlakový okruh regulátoru paliva a signalizuje jeho aktivaci. V sání čerpadla mechanického 
regulátoru je umístěn hrubý filtr zabraňující poškození čerpadla nečistotami. Degradace paliva 
je omezována průsakem přepínacího ventilu. Tento průtok není tak vysoký, aby měl 
významný vliv na elektrickou regulaci, ale zároveň dostatečný k výměně cirkulujícího paliva. 
Výhodou tohoto návrhu je zachování stávajících přístrojů a současně minimalizace trubkování 
mezi přístroji (tři trubky).  
4.3 PARAMETRY PALIVOVÉHO SYSTÉMU 
V definici pro úspěšný návrh je nezbytné nejdříve stanovit vlastní parametry motoru a funkci 
řídicího palivového systému. Definice konstant a funkcí z dynamických vlastností řídicího 
systému je velice sloţitá a odpovídá komplexnosti elektronického řízení. Proto byly jednotlivé 
funkce a konstanty definovány z ustálených hodnot motoru pro různé otáčky a ze škrtící 
charakteristiky turbohřídelového motoru TS100. Průběh tlaků paliva a průtoků paliva jsou 
odvozené z Příloha XI a Příloha XII. Obvyklé minimální otáčky pro práci motoru v ustáleném 
reţimu jsou cca ngp=30 000 
1/min. Tlak a průtok paliva, který odpovídá těmto otáčkám, bude 
tlakem minimálním, neboť stále zaručuje ustálené hoření plamene ve spalovací komoře. 
Maximální tlak paliva pak odpovídá maximálnímu výkonu motoru. Z grafu pro průtok paliva 
je patrná funkce obtokového regulátoru jako regulátoru konstantního tlaku. Spotřeba paliva je 
řízena tlakem, proto bude tlak paliva na výstupu mechanického regulátoru hlavní výpočetní 
veličinou.   
4.4 VOLBA REGULAČNÍHO PRVKU 
Jak bylo uvedeno v kapitole 1.1, záloţní mechanický regulační systém tvoří uzavřený 
regulátor s čerpadlem a odstředivým (roztěţníkovým) regulátorem na jedné hřídeli. Na Obr. 6 







Obr. 6 Typický roztěžníkový regulátor s řídicí pákou s odpouštěním [7] 
1. Odstředivá závaží – roztěžník. 
2. Vodicí pístní tyč s uzavírací hranou. 
3. Zubové čerpadlo. 




Roztěţníkové čidlo regulátoru 1 působí na přepouštěcí šoupátko paliva 2, pouţité jako 
výkonný regulační orgán naháněného zubového čerpadla 3. Šoupátko má dva nákruţky, 
z nichţ levý je těsnící a pravý je přepouštěcí. Palivo proudí z čerpadla kanálem a. Kanál c je 
odpadový, obvykle spojený se sáním. Nastavení regulátoru na poţadované otáčky se provádí 
změnou předpětí pruţiny 5 ovládací pákou 4 prostřednictvím pohyblivé opěry pruţiny 6. 
Hřídel se otáčí s roztěţníkem a společně s vodící pístní tyčí. Změna otáček vyvolá změnu 
odstředivé síly roztěţníku, která přes pákový převod tlačí na vodící pístní tyč. Ta změnou své 
polohy uzavírá/otevírá odpouštění paliva řídicí hranou. Změnou natočení páky řízení otáček 
se změní síla pruţiny působící na tyč, která se tak dostává do nové rovnováţné polohy (ustálí 
se na nových otáčkách). 
PRINCIP REGULACE VSTŘIKOVÁNÍ 
Při návrhu regulačního prvku je nutné brát v potaz mnoţství protékajícího paliva, které je 
pouze zlomkem průtoku velkých motorů a není moţné pouţít všechny členy v původní 
podobě. Dále se jedná pouze o změny tlaku dané principem regulační soustavy, viz kapitola 2. 






a) Regulace přímá s jehlou – jehla reguluje mnoţství/tlak paliva vstupujícího do trysek. 
 
Obr. 7 Proporcionální regulace s jehlou. 
1. Tělo regulátoru 
2. Posuvný píst s řídicí hranou 
3. Tryska přívodu paliva 
4. Škrtící tryska regulace 
5. Drážka trysky přívodu paliva. 
POPIS FUNKCE 
Tlakové palivo z čerpadla vstupuje do těla regulátoru (1). Roztěžník ovládá posuvný píst (2) 
v osovém směru, který škrtí/otvírá přístupové vtoky ovládací trysky (3). Změnou polohy (2) 
přivádí palivo na spodní nebo horní plochu pístu (3) a tím reguluje jeho polohu. Změna 
polohy trysky (3) posune jehlu s drážkou (5). Část paliva se neustále odpouští škrtící tryskou 
(4). Jedná se o proporcionální uspořádání. Mezi nevýhody patří vyšší výrobní náročnost díky 
dalšímu prvku. K výhodám naopak patří jemná regulace i pro malé průtoky paliva a plynulá 








b) Regulace s odpouštěním 
 
Obr. 8 Regulace s odpouštěním. 
1. Tělo regulátoru 
2. Posuvný píst s řídicí hranou 
3. Pouzdro pístu 
Tlakové palivo z čerpadla vstupuje do těla regulátoru (1). Roztěžník ovládá posuvný píst (2) 
v osovém směru, který škrtí/otvírá odpadní otvory pouzdra pístu (3). Změnou otevření se 
mění množství odpouštěného paliva a tím i tlak a průtok paliva hlavní větví. Jedná se o 
jednoduché a praxí ověřené řešení, proto bylo nakonec zvoleno. V kombinaci s regulátorem 
obtoku by měl tvořit stabilní soustavu. 
4.5 HLAVNÍ ZÁSADY PRO NÁVRH ROZTĚŽNÍKOVÉHO REGULÁTORU 
1. Síla pruţiny Fp. Její velikost závisí na charakteristice pruţiny a celkovém stlačení 
(y+h). Pouţívají se pruţiny jak s lineární, tak i s nelineární charakteristikou. V prvním 
případě tuhost pruţiny c je hodnota konstantní, nezávisí na velikosti deformace, a 
proto:      (   ) V druhém případě je tuhost proměnná a lze ji povaţovat jako 
konstantu pouze v úzkém okolí libovolného ustáleného reţimu chodu motoru. 
2. Redukovaná odstředivá síla závaţíček F1 do osy čidla. Velikost této síly při daných 
hmotnostech a geometrických rozměrech závaţíček závisí na poloze závaţíček, tj. na 
souřadnici y, na převodu náhonu čidla regulátoru:               
   .  
3. Síla suchého tření. Toto je „škodlivá“ síla sniţující statickou přesnost regulace a 






závaţíček, součiniteli tření mezi šoupátkem a pouzdrem a na velikosti boční síly na 
šoupátku/kolmé na jeho osu. 
Pro sníţení nebezpečí růstu síly suchého tření na nepřípustně velkou hodnotu se 
šoupátko v pouzdru otáčí, ze závaţí se síly na šoupátko přenášejí vloţenými kolíky. 
Přepouštěcí otvory se provádějí tak, aby se předešlo vzniku velkých bočních sil. 
Povrchy nákruţků šoupátka a pouzdra se pečlivě opracovávají. Radiální vůle mezi 
šoupátkem a pouzdrem se vybírají tak, aby nenastalo zadírání. Předpokládá se pečlivá 
filtrace paliva. Materiály šoupátka a pouzdra se vybírají odolné proti korozi a tvořící 
dvojici s malým součinitelem tření. S rostoucím třením se zvětšuje pásmo necitlivosti 
čidla, viz Obr. 9. 
 
Obr. 9 Charakteristika roztěžníkového čidla při existenci suchého tření [7] 
4. Síla kapalinového tření F3. Tato síla, objevující se pouze při pohybu šoupátka relativní 
osovou rychlostí, způsobuje tlumení kmitů čidla a je uţitečná. Tlumení kmitů 
způsobují také síly vazkého tření mezi závaţíčky a prostředím, ve kterém se otáčejí. 
Pro zesílení tlumení se předpokládá zaplnění prostoru tělesa regulátoru, ve kterém se 
otáčejí závaţíčka, palivem. Uvedeným prostorem musí palivo protékat, aby nedošlo 
k přehřátí. 
5. Setrvačná síla pohybujících se hmot čidla redukovaných na osu šoupátka. Velikost 
pohybujících se hmotností se snaţíme podle moţností sníţit, protoţe setrvačné síly 
napomáhají kmitání čidla, sníţení stability soustavy a zvýšení dynamických chyb 
regulace. 
6. Nerovnováţná osová sloţka hydraulických sil působících na čidlo. Tato síla zavádí 
chyby do regulace. Pro její sníţení se předpokládá vyrovnání tlaku paliva po obou 
čelech šoupátka jako regulačního orgánu. 
7. Osová sloţka tíhové síly pohyblivých elementů čidla při jiné neţ vodorovné instalaci 






5 NÁVRH ČERPADLA PALIVA 
5.1.1 VOLBA POČTU OTÁČEK HYDRAULICKÉHO ZAŘÍZENÍ 
Výkonnost objemových čerpadel je v určitém rozsahu rychlostí přímo úměrná počtu otáček 
čerpadla, proto se spolu se stoupajícím počtem otáček zmenšují váha a rozměry čerpadlové 
části hydraulické soustavy. Proto se doporučují pokud moţno větší počty otáček, které mohou 
někdy dosáhnout 6000 aţ 10 000 1/min. Za jistých pracovních podmínek čerpadla se však 
můţe porušit plynulost proudu kapaliny v potrubí, tj. můţe nastat kavitace. Se vzestupem 
počtu otáček čerpadla se téţ zvětšuje nebezpečí, ţe čerpadlo začne pracovat kavitačním 
způsobem. Při kavitaci nastává nedokonalé plnění pracovních prostorů čerpadel kapalinou. 
U čerpadel se šoupátkovým rozvodem nastane i prudké periodické kolísání tlaku ve 
výtlačném potrubí a nárazová zatíţení loţisek čerpadla, která brzy zaviní jeho poruchu. Při 
propojení výtlačných prostorů čerpadla nevyplněných dokonale kapalinou s výtlačným 
potrubím soustavy vzniká zpětný proud kapaliny doprovázený hydraulickými rázy a prudkým 
kolísáním tlaku v soustavě a dále proměnlivým zatíţením loţisek čerpadla. Frekvence těchto 
rázů se bude rovnat součinu z počtu otáček čerpadla a počtu činných prostorů čerpadla 
(například počtu válců u pístových čerpadel nebo počtu zubů u zubových čerpadel apod.) 
Nebezpečí vzniku kavitační činnosti čerpadla je zvláště moţné při poklesu atmosférického 
tlaku, ta by mohla nastat zejména u výškových letů. K zamezení takové činnosti je třeba, aby 
absolutní tlak v sacím hrdle čerpadla byl nejméně 40 kPa.  
Kavitaci se téţ zabrání správnou volbou pracovních podmínek hydraulické soustavy a 
správnou konstrukční úpravou jejího zařízení.  
Avšak ani těmito opatřeními nelze plně vyloučit moţnost, ţe kavitace nenastane. Aby se jí 
zabránilo, je někdy třeba pouţít pomocných přídavných (přečerpávacích) čerpadel, uměle 
zvětšit tlak v sacím potrubí čerpadla zvětšením tlaku v nádrţi kapaliny atd. Zejména tam, kde 
je to moţné, doporučuje se zvětšit tlak v sacím potrubí čerpadla tím, ţe pouţijeme zvláštního 
ejektoru, který se montuje do odtokového potrubí - Obr. 10. Tímto zařízením můţeme zvětšit 
statický tlak na vstupu do čerpadla na újmu dynamického tlaku kapaliny, která proudí 
z trysky, to je na úkor jistého zvětšení protitlaku v odtokovém potrubí. Výhoda tohoto 
zařízení je v tom, ţe se ejekční účinek zvětšuje spolu se stoupajícím počtem otáček čerpadla. 
Tato výhoda vzrůstá spolu se zvětšením nebezpečí vzniku kavitace. 
U některých druhů čerpadel mohou odstředivé síly kapaliny, které vznikají za činnosti 
čerpadla, bránit naplnění jeho pracovních prostorů. Například činnost zubového čerpadla a 
naplnění zubových mezer se porušuje velkými odstředivými silami kapaliny, které vznikají 
při obvodových rychlostech ozubených kol 10 m/s a větších. Abychom v tomto případě mohli 
dále zvětšovat počty otáček čerpadla, je třeba pamatovat i na přívod kapaliny k čerpadlu pod 







Obr. 10 Schéma hydraulické soustavy s ejektorem v sacím potrubí čerpadla [1] 
5.1.2 POTÍŽE, KTERÉ VZNIKAJÍ PŘI ZVĚTŠENÍ TLAKU KAPALINY 
Zároveň se zvětšením pracovních tlaků kapaliny vznikly nové problémy a potíţe při výrobě a 
provozu hydraulického zařízení. Hlavním z nich je problém zlepšení výrobní úrovně. Tlaky 
25 aţ 30 MPa, tím spíše tlaky 75 MPa, vyţadují, aby se při obrábění součástí hydraulického 
zařízení přešlo od druhé třídy přesnosti (stupně lícování) k první třídě. Při takovém zvětšení 
tlaku se měří vůle spojovaných součástí hydraulického zařízení jiţ nikoli na setiny, nýbrţ na 
tisíciny milimetrů. Při spojení pístu šoupátka s tělesem, právě tak jako pístu čerpadla 
s válcem, jsou při těchto tlacích kapaliny vůle na průměru 0,002 aţ 0,006 mm. Přitom je třeba 
mít na zřeteli vliv změny vůlí na činnost hydraulického zařízení při změně teploty. 
Stoupající tlak kapaliny klade větší poţadavky na neprostupnost materiálu, jakoţ i na těsnost 
svarů a pevných spojů. Ze zkušenosti víme, ţe lité součásti nezaručují při těchto tlacích 
těsnost pro pórovitost odlitku. Proto je vhodné nahrazovat je výkovky. 
Přejde-li se na vysoké tlaky, nastávají kromě toho potíţe při zajišťování dostatečné těsnosti 
těsnících spojů. Utěsňování při vysokých tlacích je sloţité, a tak součásti čerpadel a jiného 
tlakového zařízení musí mít kromě lepší jakosti obrobení také co největší tuhost. Jinak by se 
zvětšila vůle vlivem pnutí, jeţ vznikají při zvýšení tlaku, čímţ pak uniklé mnoţství kapaliny 
vzrůstá v mocninné závislosti (exponenciálně). 
Při zvětšení tlaku vznikají různé potíţe a komplikace souvisící s pruţností kapaliny, která má 
značně větší pruţnost neţ obvyklé materiály ve strojnictví. Kapalinnou tlakovou soustavu, 
která pracuje s dlouhým sloupcem kapaliny, lze přirovnat k pohonu ohebným hřídelem. Je-li 
tlak příliš velký, mohou se u tohoto pohonu vyskytovat periodické kmity nebo jiné neţádoucí 
jevy. 
Pruţnost kapaliny můţe téţ způsobit rázy, a tím i zpoţďování reakce výkonného 
(prováděcího) zařízení nebo pohonu na vyslaný impuls. To nastane proto, ţe s rostoucím 
tlakem bude kapalina více stlačena, to znamená, ţe se tím více energie nahromadí v kapalině 
v pracovním prostoru. Kromě toho, ţe se tato energie ztrácí při expanzi v mrtvých prostorech, 
je pro její obnovení třeba jisté doby. Je-li doba pracovního oběhu krátká, můţe doba potřebná 
k obnovení této energie trvat po značnou část doby pracovního oběhu. 
Při tlacích 30 MPa a vyšších stává se problémem i zhotovení spolehlivých hadic. Jde nejen o 






Při pouţívání velkých tlaků vznikly téţ různé problémy, které souvisí s volbou potrubí a 
armatury, poněvadţ hliníkové potrubí pouţívané v dnešní době dovoluje tlaky prakticky 
nejvýše 12 aţ 15 MPa. Ze zkušenosti víme, ţe při tlacích větších neţ 15 aţ 20 MPa vyhovuje 
potrubí z nerezavějící oceli, které je pevné a má malou váhu i ve srovnání s hliníkovým 
potrubím. Poměrně malá váha potrubí z nerezavějící oceli vyplývá z toho, ţe potrubí můţe 
mít tenčí stěny neţ má potrubí hliníkové. [1] 
5.1.3 TECHNICKÉ POŽADAVKY NA ZUBOVÁ ČERPADLA 
Při výrobě zubových čerpadel musí být zajištěna: 
a) přesnost nutná pro montáţ čerpadla 
b) přesnost nutná k zajištění těsnosti čerpadla 
Přesnost obrobení součástí zubových čerpadel se určuje především stupněm přesnosti, jímţ se 
dodrţuje vzdálenost os, přesnost při zhotovení hlavních děr, to je lůţek pro ozubená kola 
v tělese čerpadla, a dále děr (vybrání) pro kuličková loţiska ve víku a v přírubě. 
Aby se zajistily podmínky pro zaručovanou vůli, je třeba všechny součásti čerpadla montovat 
na stejných základních plochách. Na nich jsou otvory pro montáţní kolíky. 
Při obrábění součástí zubových čerpadel, určených pro činnost při tlacích 10 MPa, je třeba 
dodrţet tyto poţadavky: 
1.  Válcovitost lůţek v tělese pro uloţení ozubených kol. Kuţelovitost, neokrouhlost, 
kuţelová a jiná sraţení lůţek nesmějí přesahovat 0,01 mm. Povrch lůţek se musí 
brousit. 
2. Rovnoběţnost os lůţek pro ozubená kola; úchylky od rovnoběţnosti maximálně 0,01 
mm na šířku tělesa. 
3. Souosost vybrání pro kuličková loţiska (nebo pouzdra loţiska) a lůţek pro ozubená 
kola; dovolená výstřednost maximálně 0,01 mm. Vybrání soustruţit na čisto. 
4. Rovnoběţnost os hřídelíků pro ozubená kola; dovolená úchylka od rovnoběţnosti 0,01 
aţ 0,02 mm na délce hřídelíků. 
5. Vzdálenost mezi osami lůţek tělesa pro ozubená kola a vzdálenost mezi osami vybrání 
ve víkách pro loţiska nebo pro loţisková pouzdra se musí dodrţet s přesností 0,01 aţ 
0,02 mm. 
6. Rovnoběţnost čelních ploch tělesa; dovolená úchylka od rovnoběţnosti maximálně 
0,01 mm. Plochy obrábět broušením. 
7. Kolmost čelních ploch tělesa k osám lůţek pro ozubená kola; dovolená úchylka 
maximálně 0,01 mm na poloměru 50 mm. 
8. Souosost os díry v ozubených kolech pro hřídelíky a vnější plochy ozubeného kola; 
dovolená výstřednost maximálně 0,01 mm. Vnější plochu ozubeného kola brousit a 
díru pro hřídelík soustruţit na čisto. 
9. Souosost kruţnice valení a hlavové kruţnice ozubeného kola; dovolená výstřednost 






10. Válcovitost vnější plochy ozubených kol (hlavové kruţnice); dovolená kuţelovitost a 
neokrouhlost maximálně 0,01 mm. 
11. Rovnoběţnost čelních ploch ozubených kol; dovolený rozdíl v šířce na obvodu 
ozubeného kola maximálně 0,005 aţ 0,01 mm. 
12. Kolmost čelních ploch ozubeného kola k jeho ose; dovolená úchylka maximálně 0,01 
mm na poloměru 50 mm. 
13. Kolmost dosedacích ploch víka a příruby k osám vybrání pro loţiska; dovolená 
nepřesnost maximálně 0,01 mm na poloměru 50 mm. Dělící plochy brousit. 
14. Celková vůle na obě strany mezi bočními plochami víka a příruby a ozubenými koly 
(u čerpadel bez samočinné kompenzace vůlí) musí být minimálně 0,02 mm a 
maximálně 0,03 mm.Zmenšení těchto vůli je omezeno nebezpečím, ţe se ozubené kolo 
zadře, coţ můţe nastat u velmi malé vůle při kolísání teploty, neboť tělesa se vyrábějí 
z lehké slitiny, jeţ má velkého součinitele tepelné roztaţnosti. Překročí-li se tato vůle, 
zvětší se unikání kapaliny. 
15. Lůţka v tělese pro ozubená kola se mají zhotovovat podle podmínek uloţení (H). 
16. Průměr vnější plochy ozubených kol se má dělat podle podmínek uloţení (f). 
Poţadavky uvedené v bodech 15 a 16 vyplývají z nutnosti zajistit jakost utěsnění. 
Zmenšení vrcholové vůle můţe způsobit nadměrné tření a zadírání ozubených kol 
zejména při změně teploty; zvětšení této vůle způsobuje však unikání kapaliny a 
pokles objemové účinnosti čerpadla. 
17. Profil zubů se musí brousit. 
18. Po montáţi a dotaţení všech šroubů má se hřídel čerpadla při ručním otáčení volně 
otáčet; maximální moment potřebný k otáčení hnacího hřídelíku čerpadla nesmí 
překročit: 
a) 1 N.m u čerpadel, jejichţ průměr ozubených kol je 50 mm, nebo menší 
b) 2 N.m u čerpadel, jejichţ průměr ozubených kole je větší neţ 50 mm 
19. Čerpadlo má samo začít nasávat kapalinu bez předchozího naplnění. 
20. Ozubená kola čerpadel malých rozměrů (modul ozubení m ≤ 2,5 mm) je účelné 
vyrábět vcelku s hřídelíky. Průměr hřídelíku má být menší neţ průměr patní kruţnice 
minimálně o 3 aţ 4 mm. Nedodrţením této podmínky se zhoršuje těsnost. 
21. Při montáţi čerpadla na převodovku je třeba věnovat zvláštní pozornost souososti 
hřídelíků pohonu a čerpadla. Nedodrţí-li se souosost těchto hřídelíků, poškodí se 
čerpadlo vlivem bočního namáhání (házení) hřídelíku. [1] 
Měrná energie čerpadla 




      
   




Jmenovitý příkon čerpadla: 
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] - jmenovitý průtok čerpadla; 
Yn [ J.kg
-1
] - měrná energie čerpadla; 
 [1] - účinnost čerpadla; 
n [kg.m
-3
] - hustota čerpané kapaliny. 





















] -je střední rychlost ve vstupním a výstupním průřezu. Volí se c  1,5 m.s-1. 























z [1] - je počet zubů ozubeného kola; 
nn [ s
-1
] - jmenovitá frekvence otáček, 
 [1] - součinitel poměrné šířky ozubení; 
v [1] - objemová účinnost; 
 
Podle ČSN 01 4608 /2, s.52/     je m´ zaokrouhlen na   m = 1,5 























































Jmenovitý průtok Qn´ je od zadaného průtoku Qn vyšší o 4,5%. Vyhovuje, není nutná úprava 
šířky kola. 
 
Graf 2 Průtok čerpadla Qcp regulátoru v [l/hod] na jeho otáčkách v [
1
/min]. 
Objemová účinnost v uvedeném rozsahu otáček a při tlacích do 1 MPa se blíţí 1. Proto 
uvaţujeme závislost průtoku čerpadla na otáčkách za lineární bez vlivu změny objemové 
účinnosti. Objemové účinnosti jsou patrné z grafu Obr. 11. 
 
Obr. 11 Křivky charakteristiky zubového čerpadla podle objemové účinnosti: 1-n=4 000 1/min; 2-n=3 






KOREKCE OZUBENÝCH KOL 
Jednotkové posunutí profilu podle Merrita: 
 (5.7) 
Průměr roztečné kruţnice: 
mmzd 00165,00015,011   (5.8) 
Pracovní vzdálenost os: 






mmmaw 472,175,1648,11648,11   (5.9)
 
kde: 
aw [mm] je pracovní vzdálenost os. 
Průměr patní kruţnice: 
mmmmxdd f 51,135,15,25,138,025,165,22   (5.10)
 
Průměr hlavové kruţnice: 
mmmdad fwa 684,205,15,051,13472,1725,02   (5.11)
 
5.2.1 MINIMÁLNÍ TLAK V SÁNÍ ZUBOVÉHO ČERPADLA 
Tlak v sání zubového čerpadla je dán součtem tlakových ztrát prvků mezi vstupem paliva 
z drakové soustavy (p=0÷50 kPa) aţ ke vstupnímu průřezu ozubených kol čerpadla. Jejich 
rozdělení je zřejmé viz Příloha VII. Výměník palivo-olej (A) se podílí tlakovou ztrátou 
10 kPa při průtoku 180 l/hod. Blok čerpadla palivo/olej je rozdělen na více sekcí a počítané 
tlakové ztráty se týká nízkotlaké sekce. V případě, ţe chceme znát tlakovou ztrátu při aktivní 
záloţní regulaci, rotor elektrického čerpadla stojí. To znamená otevření ventilu (6) 
s definovanou tlakovou ztrátou maximálně 30 kPa při průtoku 180 l/hod. Hrubý filtr (4) má 
tlakovou ztrátu do 1 kPa. Dalším prvkem s výraznou tlakovou ztrátou je filtr nízkého tlaku 
paliva (C). Tlaková ztráta čistého filtru paliva (13) při průtoku 160 l/hod nepřekročí 10 kPa. 
Problém nastává v momentě zanesení filtru, kdy signalizace zanesení sepne při 45 ÷ 60 kPa a 
počátek přepouštění nastává při 80÷95 kPa. Tyto hodnoty samy o sobě jsou zcela mimo 
rozsah dovolené tlakové ztráty na sání čerpadla regulátoru. Při součtu tlakových ztrát prvků a 
uvaţované ztrátě potrubí 10 kPa dostáváme dvě hodnoty moţného tlaku 
pA  – tlaková ztráta části palivo-olejového výměníku 






pC  – tlaková ztráta filtru nízkotlakého paliva 
ppotrubí – tlaková ztráta všech částí potrubí od vstupu paliva po regulátor 
Maximální tlak na vstupu do čerpadla – minimální tlaková ztráta 
                                                    (5.12) 
Minimální tlak na vstupu do čerpadla – maximální tlaková ztráta 
                                                    (5.13) 
Výsledné hodnoty tlaku maximálního a minimálního jsou relativní. Při srovnání s tlakem 
nadmořské výšky h=0 m, p=101 kPa a h=6 000 m, p=46,5 kPa a minimálním tlakem v sání 
čerpadla, které zaručuje správnou funkci čerpadla (viz Obr. 12), je zřejmé, ţe celková tlaková 
ztráta nesmí přesáhnout cca 20 kPa pro zachování správné funkce čerpadla. Hodnoty v grafu 
jsou uvedeny v mm rtuťového sloupce, 10 mm = 1,36 kPa; 200 mm=27,2 kPa. Toto zjištění si 
ţádá revizi ztrát palivové větve a zajištění jejich sníţení, především pak revizi přepouštěcího 
ventilu (11)se signalizací (14) palivového filtru (13) -viz Příloha VII. 
 
Obr. 12 Ztráty sáním zubového čerpadla (200 mm=27,2 kPa) [1] 
5.2.2 NAMÁHÁNÍ LOŽISEK ZUBOVÝCH ČERPADEL 
Nejvíce namáhanou částí zubového čerpadla jsou jeho loţiska. Působí na ně síly vyvolané 
tlakem kapaliny na ozubená kola a reakční síly krouticího momentu. 
Loţiska jsou především namáhána tlakem kapaliny na ozubená kola. Tento tlak se na té části 
povrchu ozubených kol, která je přímo spojena s činným prostorem čerpadla, rovná rozdílu 
tlaků ve výtlačném a sacím prostoru. Můţeme předpokládat, ţe se tlak kapaliny na styčné 
(boční) ploše ozubeného kola a tělesa zmenšuje lineárně z maximální hodnoty tlaku kapaliny 







Obr. 13 Průběh tlaku kapaliny na obvodu ozubeného kola [1] 
Předpokládáme-li, ţe 1/8 délky hlavové kruţnice je stále ve výtlačném prostoru a 1/8 v sacím 
prostoru, můţeme průběh tlaku kapaliny na obvodu ozubených kol znázornit diagramem na 
Obr. 14, který jsme sledovali jiţ dříve. V okamţiku, kdy některý ze zubů vyjde ze styku 
s tělesem, zvětší se plocha, na niţ působí celkový tlak kapaliny, o průmět zubové mezery. 
Nedbáme-li toho, ţe sloţka sil působících na ozubená kola neprotíná osu ozubeného kola, 
bude zatíţení na osu ozubeného kola, způsobené tlakem kapaliny, přibliţně 
           (     )                                     
         (5.14) 
kde F je zatíţení na osu ozubeného kola [N]; 
b [m] - šířka ozubeného kola 
p1 [Pa] - tlak kapaliny v sacím prostoru 
p2 [Pa] - tlak kapaliny ve výtlačném prostoru 
Reakce od krouticího momentu zvětšuje u hnaného ozubeného kola celkové příčné zatíţení 
loţisek a u hnacího ozubeného kola je zmenšuje o tutéţ hodnotu. To znamená, ţe se do 
celkového zatíţení loţisek tato síla zařadí v jednom případě se znaménkem plus a druhém se 
znaménkem minus. Tím se vysvětluje skutečnost, ţe přetíţení loţisek nastává především u 
loţisek hnaných ozubených kol čerpadla. 
Aby se u loţisek hnacího a hnaného ozubeného kola co do zatíţení vytvořily stejné pracovní 
podmínky, bývají často loţiska hnaného ozubeného kola mohutnější. U kluzných loţisek musí 
být plocha pouzdra loţiska hnaného ozubeného kola přibliţně o 15 aţ 20% větší neţ plocha 
pouzdra u loţisek hnacího ozubeného kola. 
Na Obr. 14 jsou šipkami vyznačeny moţné dráhy pronikání kapaliny v zubovém čerpadlu. 
Hustota šrafování vnitřního prostoru čerpadla znázorňuje schematicky velikosti tlaků, které 







Obr. 14 Dráhy vnitřního pronikání kapaliny v zubovém čerpadle [1] 
Se zřetelem k reakcím vzniklým od krouticího momentu můţe výslednice příčných sil, 
působících na hnané ozubené kolo, dosáhnout 70% síly, která vzniká působením rozdílu tlaků 
ve výtlačném a sacím prostoru na plochy příčného průměru ozubeného kola: 
                                            (5.15) 
Výslednice příčných zatíţení hnaného ozubeného kola bude menší o hodnotu závislou na 
poměru výšky zubu k průměru ozubeného kola. 
Pro obvyklý počet zubů můţeme volit tuto výslednici rovnou 60% síly, která vzniká 
působením rozdílu tlaků ve výtlačném a sacím prostoru na plochu příčného průmětu 
ozubeného kola: 
                                             (5.16) 
Z toho vyplývá, ţe při konstrukci vysokotlakých čerpadel je třeba se snaţit, aby se co nejvíce 
zmenšila šířka b a průměr d ozubených kol. 
Zkouškami se zjistilo, ţe obvyklý poměr šířky ozubeného kola k jeho průměru je u 
vysokotlakých čerpadel: 














         (5.18) 
Poţadujeme-li zmenšení tohoto poměru, aby se tím zmenšilo namáhání loţisek, je to 
v rozporu se snahou o větší objemovou účinnost čerpadla. Nejlepší objemové účinnosti lze 
dosáhnout u čerpadel, která mají velmi široká ozubená kola. 
Toto zatíţení způsobuje deformaci hřídelí ozubených kol, zvětšuje jednostranné vůle, zvětšuje 
rovněţ ztráty výkonu třením, urychluje opotřebení součástí rotačního hydraulického zařízení a 
vyţaduje, aby se pouţilo velkých loţisek, coţ je příčinou větších rozměrů zařízení. Velké 
zatíţení loţisek je zvláště neţádoucí u zubového hydraulického zařízení, které se pouţívá jako 
hydraulický motor, protoţe zmenšuje záběrový moment motoru. 
Aby se zmenšilo namáhání loţisek, je třeba pokud moţno zmenšit šířku výtlačného prostoru. 
[1] 
5.2.3 VOLBA LOŽISEK 
Loţiska byla vybrána s ohledem na průměr hnací a hnané hřídele d(Fw)=6 mm. Loţisko bylo 
vybráno z katalogu SKF. Jehlové s vnějším pouzdrem, viz Obr. 15. 
 
Obr. 15 Popis jehlového ložiska. 














Fw D C C Co Pu Referenční Maximální   




Z uvedených hodnot při porovnání se silami zatěţujícími loţisko je zřejmé, ţe vybrané 





MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
6 MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
6.1 KINEMATIKA REGULÁTORU 
Pro určení charakteristiky mechanického regulátoru s čerpadlem bylo nutné provést 
matematický model závislý na rozměrech jednotlivých komponent a otáčkách mechanického 
regulátoru. Výpočet byl proveden ve výpočetním prostředí DYNAST Shell. 
 





MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
 
Obr. 17 Těžiště závaží roztěžníku s hmotností m=2.1953045e-02 kg. 
T [-] těţiště roztěţníku 
l1,l2 [m] délky ramen k čepu roztěţníku 
β1, β2 [rad] maximální výchylky závaţí v podotáčkovém a nadotáčkovém stavu 
mz [kg] hmotnost roztěţníku 
rz [m] poloměr těţiště roztěţníku vůči ose otáčení 
rc [m] vzdálenost čepu roztěţníku od hlavní osy otáčení 
Fz [N] síla vyvinutá odstředivou silou na konci ramene páru roztěţníků 
Fp [N] síla pruţiny 
γ [rad] výchylka polohy těţiště od kolmice ramene l2 
ωstart [rad] otáčky začátku otvírání trysky 
ωstop [rad] otáčky plného otevření trysky 
p2max [Pa] maximální tlak paliva daný tlakový ventilem v hlavní větvi 
p1 [Pa] minimální tlak paliva v odpadní větvi regulátoru 
c [N/m] tuhost pruţiny 





MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
Fz2 [N] předepnutí pruţiny pro ωstop 
ϕ [rad] úhel natočení závislý na otáčkách; є< β1,;β2> 
lp,funkcni [m] funkční délka pruţiny ve stlačeném stavu pro Fz,1 
l0,funkcni [m] délka funkční části pruţiny ve volném stavu 
Pro výpočet bylo nejdříve nutné sestavit základní rovnice kinematického schématu. Rozměry 
a hmotnosti jsou zadány jako konstanty. Ve výpočtu je zadána výchylka β1 a úhel β2 se 
dopočítává. Jako krajní body jsou zadány otáčky, při kterých poţadujeme počátek otevírání 
odpadní trysky a koncové otáčky otvírání trysky, tedy stav plně otevřeno. Program nám pak 
vypočítá potřebnou sílu pruţiny pro uzavřený stav a její tuhost. 
      (6.1) 
            (   )              (6.2) 
            
  (6.3) 
        
      (   )
  
 (6.4) 
        (         (   )     
  
      (   )
  
 (6.5) 
        (  |  |)        (    ) (6.6) 
Síla pružiny 
Pro určení sil pruţiny v krajních polohách bylo nutné vytvořit specifikace pro tyto krajní 
body. V rovnicích byly definovány jako ωstart a ωstop. Tyto otáčky definují moment počátku 
otevírání odpouštěcí trysky a konec otevírání, neboli plné otevření, kdy uţ není moţné 
dosáhnout většího průtoku.  
          (6.7) 
         (         (    ))        
  
      (    )
  
 (6.8) 
         (         (    ))       
  





|       |
    
 (6.10) 
6.1.1 CHARAKTERISTIKA PRUŽINY 
Výpočet pruţiny byl součástí výpočtu regulátoru a jeho charakteristik. Společně s tvorbou 
modelu byla definována její charakteristika. Výpočtem byla dána její tuhost: 
            
Pruţina byla pro jednodušší výpočet rozdělena na dosedací část se závity a funkční část 
s lineární charakteristikou. Délka funkční části ve stlačeném stavu byla odměřena z vhodné 
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                (6.11) 
                      
   
 
        (6.12) 
Předběţný průměr drátu pro pruţinu se čtyřmi funkčními závity byl stanoven na 1,3 mm. 
Přesnější definice pruţiny bude získána ve spolupráci s výrobcem pruţin. 
6.1.2 ROZMĚRY TRYSKY 
 
Obr. 18 Rozměry trysky. 
xmax=a [m] maximální zdvih, odpovídá maximální výšce trysky 
a, b, a1, a2, b1, b2 [m] rozměry trysky 




] průtok ventilem maximálního tlaku 




] průtok před a za zúženým průřezem 
ξ [-] ztrátový součinitel náhlého zúžení průřezu 
є [-] koeficient kontrakce 
Jednotlivé rozměry trysky byly optimalizovány iterační metodou během výpočtu a jsou 
následující: 
a=4; b=6; a1=0,8; a2=1,5; b1=0,8; b2=1,5 [mm] 
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    (6.19) 
Podmínky pro průtok dle otevření trysky 
1.        (       )                     
2.        (       )        
                (6.20) 
Výpočet průtočné plochy: 
           (6.21) 
pro x<a1 
        
((     )   )
 
 
pro x<a2 ∩ x≥a1 
         
((     )    )
 
    (    )  




         
((     )    )
 
    (     )  
(    )  (     )
 
   (    ) 
Hodnoty minimálního a maximálního tlaku, který odpovídá ustálenému chodu, byly 
odvozeny z charakteristik chodu skutečného motoru s regulátorem obtoku VI (blok D). 
6.1.3 VÝPOČET V PROGRAMU DYNAST SHELL 
Software DYNAST Shell umoţňuje matematické výpočty s vkládáním rovnic. Umoţňuje 
výpočet derivací, časových průběhů a proměnných závislostí jednotlivých koeficientů. Cílem 
výpočtu bylo stanovení optimálního průběhu změny tlaku paliva pp2 závislého na otáčkách 
regulátoru - Graf 3, který je funkcí pro mnoţství dodávaného paliva. Tato charakteristika je 
závislá především na rozměrech odpouštěcí trysky regulátoru Obr. 18 a vlastnostech 
roztěţníku. Návrhový výpočet Příloha VIII například poukázal na nutnost vloţení ventilu 





MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
 
Graf 3 Výstupní tlak regulátoru p2 [Pa] na otáčkách ωcp [rad]. 
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Graf 5 Průtoky regulátoru [m3.s-1]. 
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Graf 7 Závislost zdvihu šoupátka x [m] a tlaku p2 [Pa] na otáčkách ωcp [rad]. 
 
Graf 8 Závislost zdvihu šoupátka x [m] a tlaku p2 ¬[Pa] na otáčkách ωcp [rad] - detail. 
Výsledný průběh tlaku p2 je zobrazen v Graf 3. Z logiky regulace je patrné, ţe v oblasti pod 
98% otáček nominálních dodává regulátor maximální dovolený tlak, který odpovídá 
maximálnímu výkonu – viz zadání v kapitole 2. V okolí cca 103% otáček regulátoru je tlak p2 
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motor generuje minimální výkon. To je důleţité především z omezení maximálních otáček 
hlavního rotoru, který motor nesmí překročit. Celkové chování motoru tvoří samozřejmě 
celek, jehoţ zjednodušené dynamické chování je popsáno v kapitole 6.3. Detail průběhu tlaku 
p2  (tlak pp2 je tlak vstupující do rampy paliva motoru, tlak p2 je tlak za čerpadlem regulátoru 
na jeho výstupu a za normálního chodu – elektrické čerpadlo v provozu – se liší od tlaku 
paliva dodávaného do rampy paliva motoru) je patrný, viz Graf 4. Pro průběh a tvarování 
trysky je důleţitý její průběh, viz Graf 7, především pak detail, viz Graf 8. „Hrana“ u průběhu 
tlaku představuje tvarový skok u rozměrů trysky. Tvar trysky bude v průběhu dalšího vývoje 
regulátoru nahrazen křivkou s vhodnějším tlakovým spádem. Poţadavek na její tvar je dán 
výkonovým a dynamickým chováním motoru a není vhodné jej linearizovat, protoţe ani 
výkon motoru není lineární k tlaku dodávaného paliva.  
Dalším důleţitým výstupem byly průtoky paliva, viz Graf 6. Jejich výstup je uţitečný 
pro návrh a průtočnou plochu ventilů maximálního a minimálního tlaku a jednosměrného 
ventilu. Z průběhu mnoţství paliva dodávaného čerpadlem byly také optimalizovány velikosti 
průvrtů v tělesech regulátoru s ohledem na průtokové rychlosti a tlakové ztráty. 
6.2 DYNAMICKÉ VLASTNOSTI MOTORU 
Abychom dokázali říci, zda bude navrhovaný mechanický regulátor splňovat veškeré 
poţadavky, je nezbytné provést přibliţný výpočet dynamických vlastností motoru. 
V závislosti na změně tlaku dodávaného paliva pp2, respektive na spotřebě paliva, a změně 
zatíţení určíme jeho dynamické parametry. Pro co nejbliţší věrohodnost výpočtu byla pouţita 
data z měření na reálném motoru. Turbohřídelový motor TS100 je tvořen jádrem motoru a 
reduktorem. Jádro motoru představuje hlavní část motoru obsahující kompresor, spalovací 
komoru a turbínu. Transmise výkonu na reduktor je přenášena proudem plynů z generátoru 
plynů na hřídel volné turbíny reduktoru. Termodynamický cyklus motoru není součástí této 
práce a ani není nezbytný pro dynamické vlastnosti. Výkon generátoru plynu dostatečně 
nahrazuje funkce závislosti výkonu na mnoţství dodávaného paliva v ustálených reţimech. 
Přenos výkonu na generační turbíny je pak definován škrtící charakteristikou jako funkce 
otáček reduktoru a krouticího momentu působícího na hřídel volné turbíny. Výpočet zátěţe 
bude proveden pro zkušební měření. Ověření parametrů bude provedeno na zkušební zařízení 
s elektrickou brzdou. Fyzikálním vlastnostem elektrické brzdy odpovídají i momenty 
setrvačnosti reduktoru s brzdou. Pokud bude chování motoru přibliţně shodné s vypočtenými 
předpoklady, bude výpočet doplněn o chování motoru s rotorem vrtulníku včetně jeho 
fyzikálních vlastností. Pro snazší představu je průběh výpočtu zobrazen v blokovém 
schématu. 
 





   Mcp=f(Pgp, ωcp) 
Pcp (Mcp, ωcp) 
Pjcp(ωcp) 
     
 pp2  ωcp  
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Určující veličinou okruhu je závislost mnoţství paliva na otáčkách. Pro počáteční návrh 
dynamických vlastností motoru byla pouţita zjednodušená charakteristika. Zjednodušení 
umoţňuje lépe ověřit správnost výpočtu. 
Nominální otáčky čerpadla             
Rozmezí tlaku         
          
        
             
    (        (       )       )                
                      
  
Graf 9 Charakteristika zjednodušeného regulátoru paliva. 
 
Funkce závislosti výkonu paliva na tlaku dodávaného paliva nepředstavuje lineární 
charakteristiku a je nahrazena výkonovou charakteristikou motoru. Kolísání hlavní křivky ve 
vodorovném směru je dáno skokovými změnami tlaku paliva při změně výkonu, viz Graf 10. 
Jednotlivé závislosti byly získány analýzou naměřených hodnot reálného motoru. Měřené 
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Graf 10 Výkon dodávaný motoru v závislosti na vstupním tlaku paliva do rampy paliva pp2. 
Rovnice závislosti paliva 
       
      
                    (6.22) 
 
   
Graf 11 Závislost výkonu generátoru plynů na otáčkách generační turbíny. 
Rovnice závislosti výkonu 
      
      
           
                     (6.23) 
Moment setrvačnosti generační turbíny 
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              (6.25) 
Výkon generátoru plynů (Graf 11) je předáván proudem plynů na volnou hřídel reduktoru. Ta 
výkon Pgp přejímá jako krouticí moment Mcp a její výkon je závislý na otáčkách hřídele volné 
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Měření bylo provedeno pro odlišné výstupní otáčky reduktoru. Ostatní parametry jsou shodné 
a po přepočítání na ekvivalentní otáčky čerpadla paliva nalezneme poţadované rovnice. 
Různým velikostem výkonů odpovídá konkrétní hladina krouticího momentu závislá na 
otáčkách. Změna regrese je téţ lineární a je moţné odvodit ji ze vstupního výkonu Pgp. 
 
Graf 13 Závislost krouticího momentu vztažená na otáčky regulátoru při maximálním výkonu 
generátoru plynů. 
,,Horní“ přímka byla určená z ustálených hodnot pro maximální výkon; y = -1,2219x + 
937,07 
 ,,Dolní“ pak z přímky; y= -1,756E-02x + 1,211E+02. Dolní přímku je nutné přepočítat pro 
otáčky čerpadla ωcp a vytvořit jejich specifické závislosti. 
Výpočet uzlových bodů 
Horní přímka 
   (                    )              
   (                )              
Dolní přímka 
   (                   )             
   (               )              
Průběh hodnoty krouticího momentu Mcp pro ωcp=0 dle Pgp. 
Základní rovnice 





MATEMATICKÝ MODEL REGULÁTORU S ČERPADLEM 
Po dosazení 
                  
                 
                   
               
           
                        
          
Růst krouticího momentu pro  ωcp=0 je tedy 
              
              (6.27) 
Směrnici přímky určíme z rozdílů krouticích momentů odpovídajících uzlovým bodů výkonu 
Pgp horní a dolní přímky, které jsou definovány pro ωcp=308,4 rad. 
Základní rovnice 
     (       )      (6.28) 
Rozdíly krouticích momentů a dosazení 
                                 
                              
        (          )        
       (         )        
                  
                   
                 
            
   (         )               
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     (       
             )      (6.29) 
Výsledná rovnice pro průběh krouticího momentu v závislosti na otáčkách ωcp a vstupním 
výkonu Pgp. 
              
         (                    )      (6.30) 
Kontrola správnosti je provedena výpočtem v Excelu a následným vyobrazením do grafu - 
Graf 14. 
Průběh charakteristik pro                 
 
Graf 14 Momentová charakteristika hřídele volné turbíny pro výkon Pgp=172, 776 k W. 
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Průběh krouticího momentu vypočítaný dle rovnice závislosti krouticího momentu odpovídá 
hodnotám škrtící charakteristiky. Průběh výkonu je pak zobrazen grafem Graf 15. 
Kontrolu průběhu je nezbytné provést i pro niţší výkonové hladiny, například pro Pgp=50 kW 
je průběh krouticího momentu a výkonu následující - Graf 16 + Graf 17. 
 
Graf 16 Momentová charakteristika hřídele volné turbíny pro výkon Pgp=50 k W. 
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6.2.1 MOMENTY SETRVAČNOSTI 
Pro zjednodušení výpočtu byly hodnoty setrvačných momentů reduktoru s brzdou přepočítány 
na ekvivalentní setrvačné momenty otáček čerpadla paliva ωcp. 








 Ired,a Ired,b 
[1/min] [1/min] [kg·m
2





1 Volná turbína 44790 
2945 
2,126E-03 15,2088 231,3085 0,4918 0,4918 
2 Pastorek 1.st 44790 2,296E-05 15,2088 231,3085 0,0053 0,0053 
3 Kolo 1.st 10302 6,820E-04 3,4981 12,2369 0,0083 0,0167 
4 Pastorek 2.st 10302 8,909E-05 3,4981 12,2369 0,0011 0,0022 
5 Kolo 2.st 2158 8,614E-03 0,7328 0,53695 0,0046 0,0046 
6 Spojka 2158 1,800E-02 0,7328 0,53695 0,0097 0,0097 
7 Brzda 2158 4,900E-01 0,7328 0,53695 0,2631 0,2631 
  Celkem     5,195E-01     0,7839 0,7933 
 
 
Graf 18 Grafické zobrazení momentů setrvačnosti reduktoru s volnou turbínou. 
    ∑                  
  
            ̇           (6.31) 
                    (6.32) 
Text programu v softwaru DYNAST Příloha IX s jednoduchým průběhem tlaku paliva, který 
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Graf 19 Zjednodušená simulace průběhu otáček motoru ωcp a ωgp. 
Graf zobrazuje průběh otáček ωcp a ωgp. Počátek představuje rozběh z otáček     
                       na ustálené hodnoty. Ve druhé vteřině je pak vliv skokového 
odlehčení brzdy s 350 N.m na 250 N.m. 
6.3 SIMULACE MOTORU S REGULÁTOREM 
Finální výstup představuje implementace výpočtu regulátoru do simulace motoru. Text 
v softwaru DYNAST Příloha X. 
Výsledné hodnoty je nejvhodnější zobrazit v grafickém prostředí. Nejdůlěţitějším výstupem 
jsou otáčky generační turbíny ωgp  a otáčky reduktoru s regulátorem ωcp, které udávají otáčky 
hlavního rotoru. Jejich průběh je patrný z grafu Graf 20. Počátek průběhu je dán „startovními“ 
otáčkami rotorů motoru: 
Otáčky reduktoru         rad 
Otáčky generační turbíny          rad 
Po ustálení motoru na specifických otáčkách byl motor ve druhé vteřině skokově odlehčen z 
350 na 250 N.m. Následná reakce představuje regulační průběh s tlumeným kmitáním. 
V simulaci není uvaţován přechodový děj připojení regulátoru do hlavní větve při poruše 
elektrického čerpadla – chování přechodového ventilu, rozpohybování “stojících” částí. 
Uvedení do chodu lze chápat jako počátek průběhu v čase t=0. 
Cílem této simulace nebyla pouze dynamika motoru, ale především jeho součinnost s 
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průběhu je zřejmé, ţe tlak paliva dosahuje maximálních hodnot při podkmitu. Překmit otáček 
má jiţ pohyblivou hranici a minimu se přibliţuje. S mnoţstvím dodávaného paliva se mění i 
výkon generační turbíny Pgp. Ten je kromě mnoţství paliva závislý i na jejích otáčkách a tato 
závislost je zřejmá z grafu Graf 22.. Porovnání otáček ωgp a výkonu Pgp představuje Graf 23.. 
Časová prodleva ustálení motoru po jeho odlehčení nebo zatíţení odpovídá cca 1 vteřině. Tato 
hodnota vypočítaná pro rozdíl zatíţení (odlehčení brzdy) o 40% je povaţována za 
dostatečnou. 
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Graf 21 Průběh otáček  ωcp [rad] a tlaku pp2 [Pa]. 
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6.4 VLIV ODSTŘEDIVÝCH SIL ROZTĚŽNÍKU NA VNITŘNÍ ROZLOŽENÍ TLAKŮ 
Prostor roztěţníku bude vyuţit jako referenční tlaková oblast tlaku pp1 pro součásti regulátoru 
paliva. Proto je dobré posoudit vliv odstředivých sil daných rotujícím roztěţníkem na tlakové 
pole a posoudit vhodnost umístnění jednotlivých tlakových otvorů. Změna tlaku paliva dle 
rádiusu pro otáčky              . 
Výpočet rozloţení tlaku je proveden pro ideální rotaci kapaliny 
             




       
  
        
  ∫    
  
 
    (6.33) 
     ∫      
  
 
      
 
 
       
      
 
 
                (6.34) 
         
Změna rozloţení tlaku ∆p je malá a její vliv na tlakovou referenci přístrojů je zanedbatelný. 
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7 NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
7.1 NÁVRH PŘEPÍNACÍHO VENTILU 
 
Obr. 19 3D řez přepínacím ventilem. 
Přepínací ventil představuje kritický prvek celého záloţního systému jako celku. Při 
nesprávné funkci můţe neoprávněně převzít regulaci motoru řídicí jednotce. Zároveň však při 
selhání hlavního řídicího systému musí tento systém okamţitě převzít kontrolu nad dodávkou 
paliva. 
Poţadavky na ventil: 
 Převzít funkci při poklesu tlaku ve výtlačném potrubí čerpadla pod 250 kPa. 
 Po převzetí funkce si ji má udrţet ve všech reţimech letu. 
 Řídicí funkci můţe hlavní systém opětovně převzít navýšením tlaku ve výtlačné části 
elektrického čerpadla při zvýšení tlaku nad 250 kPa. 
Při vhodném uspořádání těmto poţadavkům koncepčně nejlépe vyhovuje proporcionální 
ventil. Jako porovnávací tlak je volen tlak v odpadu paliva. Ventil s pruţinou nebyl zvolen 
z důvodu problematického nastavení pruţiny s ohledem na její přesnost. Dále při změně 
výšky dochází ke změně vnějšího tlaku, na kterém je síla pruţiny nezávislá, zatímco tlakové 
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Obr. 20 Přepínací ventil - uzavřeno. 
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Legenda 
1. Pouzdro ventilu. 
2. Píst ventilu. 
3. Jazýčkový spínací kontakt. 
4. Prstencový magnet. 
5. Konektor přepínacího ventilu. 
Výchozí polohou přepínacího ventilu je poloha „uzavřeno“. Tu musí ventil udrţovat po celou 
dobu správné funkce motoru. Jednotlivé průřezy jsou definovány tak, aby při tlaku 
p2,vstup > 250 kPa nedošlo k otevření ventilu za jakýchkoliv okolností. Referenčním tlakem 
proporcionálního ventilu je tlak vstupní p1. Tlak p2 představuje výstupní tlak mechanického 
regulátoru. Ten je při niţších neţ nominálních otáčkách reduktoru roven maximálnímu 
dovolenému tlaku. Při překmitu a s rostoucí výškou tento tlak klesá aţ k 650 kPa. Proto 
pokles tlaku na výstupu elektrického čerpadla, který indikuje poruchu, musí mít dostatečnou 
rezervu zaručující přepnutí ventilu. Při překmitu naopak nesmí přepínací ventil přepnout. 
Tomuto pomáhá pokles tlaku mechanického regulátoru daný otevřením odpouštěcí trysky 
obtoku mechanického regulátoru. 
V momentě prudkého poklesu tlaku p2,vstup tlak od mechanického regulátoru p2 přesune píst 
ventilu (2) do polohy otevřeno. Tento posun vyţaduje minimální objem paliva z tlakové větvě 
p2, zároveň vytlačuje palivo do zavírané větve elektrického čerpadla a „přisává“ ze sací větve. 
Tyto vlastnosti zlepšují celkový dynamický průběh přepnutí ventilu do polohy otevřeno. Po 
přesunu do polohy otevřeno se současně s pístem ventilu přesune magnet (4) a sepne 
jazýčkový kontakt (3). Konektor (5) je pak připojen na drakovou síť a pilotovi indikuje 
iniciaci záloţní mechanické regulace paliva. 
Vstupní hodnoty 
Rozmezí relativního tlaku na vstupu do motoru z draku letounu 
    
        
Přepínací tlak 
                  
Maximální tlak v okruhu čerpadla, daný ventilem maximálního 
            
Základní rovnice pro výpočet pístu sestavujeme tak, abychom dostali závislost jednotlivých 
parametrů na střední hodnotě referenčního tlaku p1 (popřípadě jiné volené), maximálního 
průměru ventilu a hlavních vstupních veličin. 
          (7.1) 
            (7.2) 
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         (7.4) 
          (7.5) 
                     
                 (      )  
   
              
     
     
      
     
     
      
     
  
    
                  
   
 (7.6) 
Výsledný průběh je zobrazen v grafu závislosti přepínacího tlaku na změně referenčního 
tlaku. Rozměry pístu jsou vypočítané pro střední hodnotu referenčního tlaku p1=115 kPa. 
 
Graf 24 Závislost tlaku pp2 pro otevření přepínacího ventilu podle referenčního tlaku p1. 
Výsledné rozměry pístu: 
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7.2 TLAKOVÉ VENTILY 
Rozdělení ventilů dle škrcení. Toto rozdělení nám pomůţe vybrat vhodnou konstrukci ventilu 
s ohledem na teplotní rozdíly paliva pro udrţení optimálních parametrů ventilů v širokém 
rozsahu teplot. 
Škrtící ventily 
    
Viskozitně nezávislé Viskozitně závislé 
    
Jehlový Štěrbinový Šoupátkový Se šroubovicí 
Jedním z hlavních poţadavků na tlakové ventily je jeho viskozitní nezávislost. Dle schématu 
je moţné vybírat ze dvou moţností – šoupátkový nebo se šroubovicí. S ohledem na další 
poţadavky byl vybrán princip šoupátkový. Principiální schéma základního ventilu je patrno 
z Obr. 22. Velikost tlaku je regulována pruţinou. Vstupní tlak působící na píst v místě 
nulového proudění kapaliny udrţuje konstantní statický tlak. Tento princip je vyuţit pro 
ventil minimálního tlaku, kde poţadujeme jednu hodnotu minimálního tlaku v celém 
rozsahu funkce. 
 
Obr. 22 Jednoduchý ventil konstantního tlaku. 
Pro ventil maximálního tlaku byl vybrán princip řízeného tlakového ventilu. Základní 
uspořádání, viz Obr. 23, se shoduje s ventilem minimálního tlaku, ale v horní části je síla na 
šoupátko doplněna o tlakovou kapalinou řízenou další pruţinkou s jehlou, které předchází 
škrcení zaručující určitý tlakový spád. Ta v tomto schématu nahrazuje například omezovač 
maximálního tlaku dle letové výšky.  
 
Obr. 23 Ventil konstantního tlaku s regulací. 
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Konstrukční uspořádání ventilu je patrno z Obr. 24. 
 
Obr. 24 Řez ventilem minimálního tlaku a jeho popis. 
Legenda 
1. Pouzdro ventilu. 
2. Píst. 
3. Pruţina. 
4. Víčko ventilu s odběrem tlaku. 
Funkce ventilu je patrná ze základního principiálního schématu - Obr. 24. Víčko s odběrem 
(4) slouţí k měření tlaku p1, pro zachování vyrovnání tlaků nad pístem (2) slouţí radiální 
otvory v tělese pístu spojené s prostorem výstupu tlaku p1. Katalogová pruţina (3) je 
vyrobená z materiálu EN 10270-1-SH (DIN 17223 C), pouzdro (1) je ocelové. 
7.2.2 VÝPOČET VENTILU MINIMÁLNÍHO TLAKU 
Průměr ventilu         
Plocha ventilu        
 
 
              (7.7) 
Otevírací tlak              
Síla pruţiny v momentě otevření                (7.8) 




Volná délka pruţiny D1930           
Délka stlačené pruţiny       
 
 
          (7.9) 





NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
Délka stlačené pruţiny s přičtením určité rezervy pro zajištění dostatečného průtoku ventilem 
nesmí být niţší neţ maximální dovolené stlačení pruţiny. Pro definované rozměry ventilu se 
jedná o cca 2 mm, coţ představuje ještě efektivní velikost zdvihu pro daný průtok. 
7.2.3 VENTIL MAXIMÁLNÍHO TLAKU 
 
Obr. 25 Řez ventilem maximálního tlaku a jeho popis. 
 Legenda 
1. Pouzdro ventilu. 
2. Píst. 
3. Pruţina. 
4. Víčko ventilu s tlakem od omezovače. 
Funkce ventilu je patrná z principiálního schématu tlakového ventilu s regulací - Obr. 25. 
Víčko s tlakem od omezovače (4) působí na horní stranu pístu a v kombinaci s tlačnou 
pruţinou určuje charakteristiku ventilu maximálního tlaku. Pro základní zkoušky a vlastnosti 
mechanického regulátoru testovaného na zkušebně za konstantního tlaku okolního vzduchu 
bude tlak od omezovače zazátkovaný. Pro tento reţim je také počítána odpovídající pruţina. 
Po zapojení omezovače musí být pouţit píst (2) bez radiálních otvorů – píst musí být těsný. 
Katalogová pruţina (3) je vyrobená z materiálu EN 10270-1-SH (DIN 17223 C, pouzdro (1) 
je ocelové. 
7.2.4 VÝPOČET VENTILU MAXIMÁLNÍHO TLAKU 
Průměr ventilu         
Plocha ventilu        
 
 
              (7.10) 
Otevírací tlak                
Síla pruţiny v momentě otevření               (7.11) 








NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
Volná délka pruţiny D2130           
Délka stlačené pruţiny       
 
 
         (7.12) 
Maximální dovolené stlačení pruţiny             
Délka stlačené pruţiny s přičtením určité rezervy pro zajištění dostatečného průtoku ventilem 
nesmí být niţší neţ maximální dovolené stlačení pruţiny. Pro definované rozměry ventilu se 
jedná o cca 2 mm, coţ představuje ještě efektivní velikost zdvihu pro daný průtok. 
7.3 JEDNOSMĚRNÝ VENTIL 
Hlavní součástí jednosměrného ventilu je pouzdro (3) a uzavírací kuţelka (2) s pruţinou (6). 
Hlavní poţadavky splňují obecné předpoklady, tzn. minimální tlakovou ztrátu. Těsnost 
dosedací části, kterou zaručuje lapovaná kuţelová plocha a těsnění pomocí o-krouţků (4; 5). 
Uzavírací kuţelka je vedena pouzdrem kuţelky (1), viz Obr. 26. 
 
Obr. 26 Popis jednosměrného ventilu. 
Kontrola řezů jednosměrného ventilu na průtok 
Rychlost proudění byla kontrolována v jednotlivých řezech dle Obr. 26. 
Pro všechny řezy platí společná hodnota objemového průtoku: 
     
 
   








NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
V jednotlivých řezech hodnotíme maximální rychlost paliva, aby nedošlo k nevyváţenosti 
jednotlivých průřezů.  
 
Obr. 27 Řezy jednosměrným ventilem. 
Řez I – kontrola radiálních vstupních otvorů  
ø vstupních otvorů           
počet otvorů n=6 
plocha     
 
 
                   (7.14) 
rychlost paliva   
 
 




Řez II – kontrola vnitřního průřezu před kuţelkou 
ø otvoru          
plocha   
 
 
                   (7.16) 
rychlost paliva   
 
 




Řez III – uvaţujeme válcovou plochu při pootevření kuţelky. Samotný průřez je závislý na 
zdvihu otevření kuţelky, který je dán silou pruţiny a aktuálním průtokem paliva. Pro 
zjednodušení uvaţujeme maximální zdvih kuţelky, který by spolu s malou silou pruţiny měl 
zajistit co nejmenší tlakovou ztrátu. 
ø otvoru          





NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
plocha                       (7.18) 
rychlost paliva   
 
 




Řez IV – mezikruţí mezi velkým průměrem kuţelky a maximálním průměrem vnitřního 
průřezu 
malý ø otvoru           
velký ø otvoru D       
plocha   
 
 
   (     )              (7.20) 
rychlost paliva   
 
 




Řez V – jedná se o kritickou část vzhledem k problematice maximálního volného průřezu a 
zajištění pouzdra kuţelky. Hodnota plochy byla odměřena na náhradní ploše z Pro-E 
vzhledem ke sloţitému tvaru. 
 
Obr. 28 Nádhradní průtoková plocha jednosměrného ventilu. 
plocha                           
rychlost paliva   
 
 




Rychlosti paliva jednotlivých průřezů mají přibliţně stejné hodnoty, proto můţe být navrţený 






NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
7.4 OMEZOVAČ TLAKU PALIVA DLE VÝŠKY 
Pro zajištění správné funkce motoru musí být nezbytnou součástí mechanického regulátoru 
omezovač paliva dle letové výšky. Maximální mnoţství spotřebovávaného paliva je patrné 
z grafu Graf 25. Spotřeba paliva odpovídá reţimu s maximálním výkonem a to pro dva 
konkrétní reţimy 
 Take off – jde o vzletový krátkodobý reţim s dobou trvání maximálně 5 minut. Během 
tohoto reţimu je dosahováno vyššího výkonu za cenu vyšších teplot před turbínou a 
vyššího zatíţení motoru.  
 Continuous – maximální trvalý výkon. 
 
Graf 25 Maximální spotřeba paliva motoru dle výšky. 
S ohledem na vlastnosti palivového systému, kdy je spotřeba paliva regulována tlakem paliva 
na vstupu do rampy paliva, je tlakový průběh odpovídající maximální spotřebě reţimu 





NÁVRH KOMPONENT HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
 
Graf 26 Tlak paliva odpovídající maximální spotřebě dle výšky. 
Regulaci tlaku paliva bude zajišťovat barometrická krabice v součinnosti s ventilem 
maximálního tlaku. Úvodní zkoušky budou probíhat na zkušebně a pro vyzkoušení samotné 
funkce regulátoru nebude barometrická krabice pouţita. Se znalostí pouze základní 
charakteristiky a nedostatkem zkušeností s vývojem barometrických krabic (mechanických 
tlakových omezovačů) bude celé zařízení o tento prvek doplněno později. Prvním krokem 
bude vyzkoušení samostatného čerpadla, následně správné funkce roztěţníkového regulátoru 
s čerpadlem na zkušebním zařízení. Navazujícím krokem bude zkouška zařízení na motoru a 
po úspěšném ukončení těchto zkoušek bez tlakového omezovače se budou zkoušky opakovat 
s omezovačem tlaku dle výšky. Předběţná konstrukce barometrické krabice bude vycházet z 
Obr. 29. 
 





3D MODEL HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
8 3D MODEL HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
Součástí tvorby této diplomové práce je 3D model regulátoru. Pro jeho tvorbu byl pouţit 
pokročilý CAD systém Pro ENGINEER Wildfire 4. Tvorba modelu probíhala simultánně 
s výpočty a návrhem. Pro úspěšné dokončení celého návrhu bylo nezbytné korigovat 
zástavbové rozměry průběţně s vypočítanými hodnotami, a proto byl neustále modifikován aţ 
do konečné podoby. Základní sestavená podoba je zřejmá z následujících obrázků, celková 
sloţitost pak z rozloţení dílců (rozloţení nezahrnuje sestavy ventilů) na Obr. 31. Popis všech 
jednotlivých částí by byl velice obsáhlý, ale v maximální moţné míře odpovídá doporučením 















3D MODEL HYDROMECHANICKÉ ZÁLOHY 
 
Obr. 31 "Rozstřel" regulátoru. 
Srdcem palivového regulátoru je čerpadlo a jeho „mozkem“ pak odstředivý regulátor. Tyto 
stěţejní části jsou zřetelně patrny z řezu palivového regulátoru Obr. 32. Oddělené uspořádání 
umoţňuje samostatné zkoušky průběhu charakteristik čerpadla nezávisle na regulační části. 
Regulační část se jiţ zkouší společně s čerpadlem a pro ověření funkce se předpokládá návrh 
nezávislého zkušebního zařízení umoţňujícího prověření ustálených letových reţimů motoru 
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Obr. 32 Řez regulátorem s vnitřním uspořádáním. 
Nejsloţitějšími dílci pro uspořádání jednotlivých částí palivového regulátoru jsou plášť 
regulátoru a plášť čerpadla. Při jejich tvorbě byl kladen důraz na: 
 Zástavbové rozměry. 
 Uspořádání vstupů a výstupů paliva. 
 Minimální hmotnost. 
Zástavbové rozměry a uspořádání vstupů/výstupů je podmínkou pouţitelnosti regulátoru. 
Minimální hmotnosti pak bylo dosaţeno vhodným uspořádáním jednotlivých částí. Materiál 
plášťů je hliníková slitina EN AW-2024. 
Logika proudění kapaliny jednotlivým prostory je barevně rozlišena dle následující tabulky: 
 Referenční tlak p1. 
 Tlak na výstupu čerpadla p2. 
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 Tlak od elektrického čerpadla paliva pel. 




Obr. 33 Plášť regulátoru. Celkový vzhled a vnitřní uspořádání. 
  







Vypracovaný projekt předkládá komplexní návrh záloţního hydromechanického regulátoru 
paliva určeného pro turbohřídelový motor TS100. Návrh regulátoru byl ovlivněn poţadavky 
na záloţní systém a zástavbovými moţnostmi na stávajícím reduktoru turbohřídelového 
motoru TS100. Hlavní regulační prvek - roztěţníkový regulátor koncepčně vychází 
z ověřených odstředivých regulátorů, které byly v minulosti pouţity na palivových 
regulátorech motorů VK-1 (MIG-15) nebo M 701 (L-29). Byl však upraven dle provozních a 
zástavbových podmínek. Čerpadlová část je tvořena dle konkrétních poţadavků 
navrhovaného zařízení a umoţňuje samostatné zkoušky a měření charakteristik čerpadlové 
části. Provedené výpočty parametrů čerpadla, roztěţníkového regulátoru a zjednodušený 
výpočet chování těchto prvků společně s motorem předkládají charakteristiky chování 
soustavy jako celku. Výpočty dynamických charakteristik byly provedeny v programu 
DYNAST Shell, který slouţí k analýze a popisu chování mechanických soustav. 
Z hlediska poţadovaných parametrů splňuje navrţený hydromechanický regulátor rozsah 
pracovních tlaků paliva v rozmezí 350 - 1100 kPa. Regulační rozsah hydromechanického 
regulátoru splňuje následující kritéria, která mohou nastat při prudkém zatíţení nebo 
odlehčení motoru. Při překročení otáček volné turbíny na 102% dojde ke sníţení tlaku paliva 
dodávaného regulátorem. Při překročení otáček volné turbíny přes 103% je dodávka paliva 
regulátorem natolik sníţená, ţe výkon generační turbíny se blíţí nule. Naopak při poklesu 
otáček volné turbíny pod 98% zajistí regulátor maximální dodávku paliva. Tímto způsobem je 
zajištěn regulační rozsah hydromechanického regulátoru v celé obálce provozních zatíţení. 
Korekce dodávky paliva s rostoucí výškou bude řešena zástavbou barometrické krabice. 
Tento přístroj nebyl v diplomové práci řešen. 
Celý projekt je vytvořen v 3D konstrukčním programu Pro/Engineer. Tato skutečnost 
zefektivňuje návrhovou stránku a přispívá ke zkrácení časů při tvorbě programů pro CNC 
obráběcí stroje a 3D kontrolní stroje. 
Navrţené řešení je dostatečné pro provedení úvodních zkoušek základních parametrů a 
charakteristik čerpadla a regulátoru paliva (roztěţníkového čidla a jednotlivých prvků). 
Zkoušky celkového chování se systémy motoru budou nejdříve provedeny se zkušebním 
zařízením simulujícím motor. Po úspěšném ukončení stendových zkoušek budou následovat 
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Příloha III Schéma koncepce - verze I.  
  
  
Příloha IV Schéma koncepce - verze II. 
  
  
Příloha V Schéma koncepce - verze III. 
 
  
Příloha VI Schéma koncepce - verze IV. 
 
  
Příloha VII Schéma koncepce - verze V - finální návrhové řešení. 
  
  
Příloha VIII Výpočet bloku regulátoru v programu DYNAST Shell. 









:mechanicke rozmery a vlastnosti 
l_1=0.0145;::Rozmery packy. 
l_2=0.007553; 










beta_2=atan(x_2/l_1);::Vypocet druheho uhlu v zavislosti na maximalnim zdvihu. 
gama=0.05235988; 
r_c=0.018;::Polomer cepu od osy rotace. 
p_2max=1.1e6;::Nastaveni tlaku rovnotlakeho ventilu. 
Q_2p=3.845e-5;::Ekvivalent prutoku 138 l/hod. 
ro=800;::Hustota paliva. 
p_1=3e5;::Protitlak v odpadu palivo. 
omega_cp1=omega_start*(omega_cp<omega_start)+omega_cp*(omega_cp>=omega_start&omega_cp<=o
mega_stop)+omega_stop*(omega_cp>omega_stop); 
0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(beta_1-gama))*omega_start**2*(l_2/l_1)*cos(beta_1-gama)-F_z1;::Vypocet sil v 
krajnich polohach. 
0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(beta_2-gama))*omega_stop**2*(l_2/l_1)*cos(beta_2-gama)-F_z2; 
c=(F_z2-F_z1)/x_max;::Tuhost pruziny. 
0 = F_p-F_z; 
0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(fi-gama))*omega_cp1**2*(l_2/l_1)*cos(fi-gama)-F_z; 
0 = F_z1+c*x-F_p; 













:Pomerna plocha pritoku 










Q_v=(Q_cp-Q_2p-Q_2pmax)*(Q_2pmax < (Q_cp-Q_2p))+0*(Q_2pmax >= (Q_cp-Q_2p));::Prutok ventilem 
maximalniho tlaku. 






DC omega_cp omega_70 omega_120; 







Příloha IX Výpočet simulace motoru s ideálním (zjednodušeným) regulátorem v programu DYNAST Shell. 
*: simulace motoru 4 
*SYSTEM; 
SYSVAR omega_gp,omega_cp,P_jgp,P_gp,omega_red, 




J_cp=0.7933;::Vztazeno k otackam omega_cp. 





P_pal =2E-07*pp2**2 + 0.0202*pp2 - 30411; 
0 = P_gp+P_jgp-P_pal; 
0 = J_gp*omega_gp*vd.omega_gp-P_jgp; 
0 = 9E-06*omega_gp**3 - 0.095*omega_gp**2 + 340.28*omega_gp 
  - 409242-P_gp; 
 




0 = -1.2219*omega_cp + 376.83+560.240*P_gp/172776-M_cp; 
0 = M_cp*omega_cp-P_cp; 
0 = P_cp-P_jcp-P_br; 




TR 0 3; 
PRINT omega_cp, omega_gp, P_gp, P_pal, pp2; 






Příloha X Výpočet simulace motoru s regulátorem v programu DYNAST Shell. 
*: Celkova simulace motoru s regulatorem 
*SYSTEM; 
SYSVAR omega_gp,omega_cp,P_jgp,P_gp,omega_red,fi,f_z,F_z1,F_z2,F_p,x, 




J_cp=0.7839;::Vztazeno k otackam omega_cp. 
J_gp=2.7507484e-03;::Vztazeno k otackam omega_gp-bez prepoctu. 
 
 






:mechanicke rozmery a vlastnosti 
l_1=0.0145;::Rozmery packy. 
l_2=0.007553; 










beta_2=atan(x_2/l_1);::Vypocet druheho uhlu v zavislosti na maximalnim zdvihu. 
gama=0.05235988; 
r_c=0.018;::Polomer cepu od osy rotace. 
p_2max=1.1e6;::Nastaveni tlaku rovnotlakeho ventilu. 
Q_2p=3.845e-5;::Ekvivalent prutoku 138 l/hod. 
ro=800;::Hustota paliva. 




0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(beta_1-gama))*omega_start**2*(l_2/l_1)*cos(beta_1-gama)-F_z1;::Vypocet sil v 
krajnich polohach. 
0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(beta_2-gama))*omega_stop**2*(l_2/l_1)*cos(beta_2-gama)-F_z2; 
c=(F_z2-F_z1)/x_max;::Tuhost pruziny. 
0 = F_p-F_z; 
0 = 2*m_z*(r_c+l_2*sin(fi-gama))*omega_cp1**2*(l_2/l_1)*cos(fi-gama)-F_z; 
0 = F_z1+c*x-F_p; 





l_0=l_p_funkcni+(F_z1/c);::Definovano dle tuhosti. 
 
:Vypocet prutoku 
:Pomerna plocha pritoku 










Q_v=(Q_cp-Q_2p-Q_2pmax)*(Q_2pmax < (Q_cp-Q_2p))+0*(Q_2pmax >= (Q_cp-Q_2p));::Prutok ventilem 
maximalniho tlaku. 




:konec vypoctu regulatoru 
 
pp2=p_2; 
P_pal =2E-07*pp2**2 + 0.0202*pp2 - 30411; 
0 = P_gp+P_jgp-P_pal; 
0 = J_gp*omega_gp*vd.omega_gp-P_jgp; 
0 = 9E-06*omega_gp**3 - 0.095*omega_gp**2 + 340.28*omega_gp 
  - 409242-P_gp; 
 




0 = -1.2219*omega_cp + 376.83+560.240*P_gp/172776-M_cp; 
0 = M_cp*omega_cp-P_cp; 
0 = P_cp-P_jcp-P_br; 




TR 0 3; 
PRINT omega_cp, omega_gp, P_gp, P_pal, pp2; 




Příloha XI Graf průtoků paliva v ustálených režimech. 
 
  
Příloha XII Graf tlaků paliva v ustálených režimech. 
 
  
Příloha XIII Graf spotřeby a tlaku paliva pro výkon motoru v ustálených režimech. 
 
